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La presión actual para reducir cada vez más las emisiones de CO2 de los motores de
combustión interna alternativos ha conducido a que se estén explorando todas las posibles
v´as de reducción del consumo de combustible. Una de estas v´as, especialmente relevante
dada la actual tendencia a la reducción del tamaño de los motores (downsizing) se basa en
la correcta gestión térmica del motor, entendida como una aproximación global a los ujos
térmicos existentes y orientada a su máximo aprovechamiento, sin penalizar la abilidad y
durabilidad del motor.
En este contexto, es imperativo profundizar en el conocimiento de los fenómenos básicos
que determinan los procesos de transferencia de calor entre el motor y el uido refrigerante.
Un aspecto en que el conocimiento es especialmente escaso es el papel desempeñado por
la transferencia de calor con cambio de fase, que presenta dos vertientes: por una parte, su
aparición incontrolada puede producir daños catastró cos en el motor mientras que, por otra
parte, este mecanismo presenta ventajas potencialmente explotables, sobre todo para la refri-
geración de la culata, si se puede mantener bajo control. Esta segunda vertiente cobra especial
relevancia en el marco de estrategias de refrigeración avanzadas.
La investigación realizada se ha centrado en este mecanismo, y sus objetivos principales
han sido la puesta a punto de técnicas experimentales y numéricas que permitan evaluar y
predecir los ujos térmicos en la culata en presencia de ujo evaporativo, con vistas a su
futuro empleo en la obtención de soluciones de refrigeración óptimas. Con este n, se ha
realizado una revisión exhaustiva sobre la aplicación a los motores de la transferencia de
calor evaporativa, que ha sido necesario complementar con numerosas aportaciones de otros
campos tecnológicos en que su estudio se halla más avanzado.
La primera fase del trabajo se ha centrado en una con guración experimental simpli ca-
da, que ha permitido obtener información controlada, en condiciones similares a las reales,
relativa a ujos de calor a bajas velocidades y tamaño de burbujas, aspecto éste de especial
importancia para conceptos avanzados que implican galer´as localmente angostas. Asimis-
mo, en esta primera fase se analizó el comportamiento de distintos modelos numéricos para
el cálculo del ujo y la transferencia de calor con presencia de evaporación, aprovechando la
simplicidad geométrica del problema y la información experimental disponible para centrarse
en la evaluación y calibración de los modelos de transferencia de calor.
En la segunda fase del trabajo, se aplicó el conocimiento adquirido al estudio de una
geometr´a real de culata, habiéndose realizado un cálculo conjugado global de la transferencia
de calor en las partes sólidas y el refrigerante, con resultados prometedores de cara al futuro
uso de técnicas computacionales para el correcto diseño de las galer´as de refrigeración.
Resum
La pressió actual per reduir cada vegada més les emissions de CO2 dels motors de com-
bustió interna alternatius ha fet que s’estiguen explorant totes les possibles vies de reduc-
ció del consum de combustible. Una d’aquestes vies, especialment rellevant donada l’actual
tendència a la reducció de la mida dels motors (downsizing) es basa en la correcta ges-
tió tèrmica del motor, entesa com una aproximació global als uxos tèrmics existents i orien-
tada al seu màxim apro tament, sense penalitzar la abilitat i durabilitat del motor.
En aquest context, és imperatiu aprofundir en el coneixement dels fenòmens bàsics que
determinen els processos de transferència de calor entre el motor i el uid refrigerant. Un as-
pecte en què el coneixement és especialment escàs és el paper exercit per la transferència de
calor amb canvi de fase, que presenta dues vessants: d’una banda, la seva aparició incontro-
lada pot produir danys catastrò cs en el motor mentre que, d’altra banda, aquest mecanisme
presenta avantatges potencialment explotables, sobretot per a la refrigeració de la culata, si
es pot mantenir sota control. Aquesta segona vessant cobra especial rellevància en el marc
d’estratègies de refrigeració avançades.
La investigació realitzada s’ha centrat en aquest mecanisme, i els seus objectius princi-
pals han estat la posada a punt de tècniques experimentals i numèriques permetent l’avaluació i
predicció dels uxos tèrmics a la culata en presència de ux evaporatiu, amb vista al seu futur
ús en l’obtenció de solucions de refrigeració òptimes. Amb aquesta nalitat, s’ha realitzat una
revisió exhaustiva sobre l’aplicació als motors de la transferència de calor evaporativa, que
ha estat necessari complementar amb nombroses aportacions d’altres camps tecnològics en
que el seu estudi es troba més avançat.
La primera fase del treball s’ha centrat en una con guració experimental simpli cada,
que ha permès obtenir informació controlada, en condicions similars a les reals, relativa a
uxos de calor a baixes velocitats i grandària de bombolles, aspecte aquest d’especial im-
portància per a conceptes avançats que impliquen galeries localment estretes. Aix´ mateix,
en aquesta primera fase es va analitzar el comportament de diferents models numèrics per
al càlcul del ux i la transferència de calor amb presència d’evaporació, apro tant la sim-
plicitat geomètrica del problema i la informació experimental disponible per centrar-se en
l’avaluació i calibratge dels models de transferència de calor.
A la segona fase del treball, es va aplicar el coneixement adquirit a l’estudi d’una geo-
metria real de culata, havent-se realitzat un càlcul conjugat global de la transferència d alor
a les parts sòlides i el refrigerant, amb resultats prometedors de cara al futur ús de tècniques
computacionals per al correcte disseny de les galeries de refrigeració.
Abstract
The current pressure to reduce CO2 emissions from reciprocating internal combustion
engines has led to the exploration of all possible ways to reduce fuel consumption. One of
these pathways, especially relevant given the current trend of engine downsizing, is based
on the correct engine thermal management, understood as a global approach to existing ther-
mal fluxes and oriented to their maximum exploitation without penalizing the reliability and
durability of the engine.
In this context, it is imperative to achieve deeper understanding of the basic phenomena
which determine the heat transfer process between the engine and the cooling fluid. One as-
pect in which knowledge is especially scarce is the role of heat transfer with phase change,
which is twofold: firstly, its uncontrolled appearance may cause catastrophic engine damage
while, on the other hand, this mechanism has potentially exploitable advantages, especially
for cooling the head, if it can be properly controlled. This second aspect is particularly rele-
vant in the context of advanced cooling strategies.
The research has focused on this mechanism and its main objectives are the development
of experimental and numerical techniques to evaluate and predict the heat flows in the cy-
linder head in the presence of evaporative flow, with a view to their future use in obtaining
optimal cooling solutions. To this end, a thorough review of the application to engines of
evaporative heat transfer was conducted, that has been supplemented with numerous contri-
butions from other technology fields in which its study is more advanced.
The first phase of the work has focused on a simplified experimental setup, which has
provided controlled information under conditions similar to the actual ones on heat fluxes at
low speeds and bubbles sizes, a feature especially important for advanced concepts involving
locally narrow galleries. Also, in this first phase the behaviour of different numerical models
available for the calculation of flow and heat transfer in the presence of evaporation was
analyzed, taking advantage of the geometric simplicity of the problem and the experimental
data available to focus on the evaluation and calibration of the heat transfer models. In the
second stage of the work, the acquired knowledge was applied to the study of an actual
cylinder head geometry, performing an overall conjugate heat transfer computation for the
solid parts and the coolant, with promising results in view of the future use of computational
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Índice general xi
4.3.2.1. Fuerzas interfaciales . . . . . . . . . . . . . . . . 98
4.3.2.2. Modelo de evaporación en la pared . . . . . . . . 100
4.4. Resultados de la simulación . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 103
4.4.1. Malla y condiciones de contorno . . . . . . . . . . . . . . . 103
4.4.2. Flujos de calor . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 104
4.4.3. Campo de temperaturas . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 107
Bibliografı́a . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 115
5. Estudios en geometrı́a real 119
5.1. Introducción . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 119
5.2. Diseño de galerı́as de refrigeración en la culata . . . . . . . . . . . 120
5.3. Descripción de la instalación . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 124
5.4. Instrumentación y medidas . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 125
5.5. Detección de la evaporacion en flujo forzado . . . . . . . . . . . . . 128
5.6. Resultados experimentales . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 131
5.7. Simulacion del flujo y la transferencia de calor . . . . . . . . . . . . 133
5.7.1. Malla y condiciones de contorno . . . . . . . . . . . . . . . 134
5.7.2. Configuración del modelo . . . . . . . . . . . . . . . . . . 136
5.7.3. Análisis de los resultados . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 138
Bibliografı́a . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 148
6. Conclusiones y trabajos futuros 153
6.1. Principales aportaciones y conclusiones . . . . . . . . . . . . . . . 153






Ae area de influencia de las burbujas . . . . . . . . . . . . . . . . [m s2]
b factor de asfericidad . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
Bo número de ebullición . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
c calor especı́fico . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [J kg 1 K 1]
Csd coeficiente de arrastre estacionario . . . . . . . . . . . . . . . [–]
Cmv coeficiente de masa virtual . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
Cqw constante de Rohsenow . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
Cr coeficiente de velocidad relativa . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
Cs constante de pared . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
Csl coeficiente de empuje . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
CHA area interfacial   coef. de transferencia de calor . . [W K 1]
Co número de convección . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
Dh diámetro hidráulico . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [m]
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fuerza . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [N]
Fr número de Froude . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
g aceleración gravitacional . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [m s 2]
Gs gradiente adimensional de velocidad . . . . . . . . . . . . . [–]
h coeficiente de transferencia de calor . . . . . . . . . . . . . [W m 2 K 1]
Ja número de Jacob . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
k conductividad térmica . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [W m 1 K 1]
energı́a cinética turbulenta . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [J kg 1]
l calor latente . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [J kg 1]
 m gasto másico . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [kg s 1]
n constante empı́rica . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
xiv Nomenclatura
N densidad superficial de sitios de nucleación . . . . . . . [m 2]
Nu número de Nusselt . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
p presión . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [Pa]
P función densidad de probabilidad
Pr número de Prandtl . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
q flujo de calor . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [W m 2]
r radio de la burbuja . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [m]
R parámetro de rugosidad . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [m]
Re número de Reynolds . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
S factor de supresión . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
t tiempo . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [s]
T temperatura . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [ C]
u velocidad relativa de las burbujas . . . . . . . . . . . . . . . . [m s1]
U velocidad del flujo . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [m s1]
 V caudal volumétrico . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [m3 s1]
x tı́tulo del vapor . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
y coordenada normal a la superficie . . . . . . . . . . . . . . . . [m]
Xtt parámetro de Martinelli . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
Sı́mbolos griegos
α difusividad térmica . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [m2 s1]
fracción de vapor en volumen . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
Γ intercambio másico entre fases . . . . . . . . . . . . . . . . . . [kg s1]
ε tasa de disipación turbulenta . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [J kg1s1]
ζ factor de fricción . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
θ inclinación de la burbuja . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
κ curvatura . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [m1]
μ viscosidad dinámica . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [kg m1 s1]
Π densidad de flujo de la cantidad de movimiento . . . [kg m1 s2]
ρ densidad . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [kg m3]
Φ factor de mejora modificado . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
ψ parámetro de corrección de S . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [–]
σ tensión superficial . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [kg s2]
desviación tı́pica
Σ término fuente en energı́a . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . [J m3s1]












d salida (inicio del deslizamiento)
du crecimiento de la burbuja
e evaporativo
f b ebullición en pelı́cula
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1.1. Introducción
Los motores de combustión interna actualmente se enfrentan a un reto fundamen-
tal: se debe conseguir una reducción sustancial tanto del consumo de combustible
como de las emisiones contaminantes, pero sin penalizar las prestaciones del mo-
tor [1]. Si bien es posible alcanzar al mismo tiempo estos objetivos potencialmente
concurrentes [2] no se trata de una tarea sencilla.
Los fabricantes de motores de combustión interna han puesto especial interés en
la actual tendencia al downsizing, es decir, a la disminución de las dimensiones del
motor a través de la reducción de su cilindrada, con el fin de responder a los retos
mencionados con anterioridad. Esta tendencia da lugar a motores de pequeña cilin-
drada con potencias similares a motores tradicionales de mayor cilindrada, tanto de
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encendido provocado como de encendido por compresión [3]. Sin embargo, esta so-
lución técnica presenta varios inconvenientes, como un aumento de las pérdidas por
fricción por comparación con un motor de igual potencia pero de cilindrada mayor [4]
o, en relación con el presente trabajo, un serio problema de transferencia de calor. En
efecto, la reducción del tamaño manteniendo una potencia similar implica un incre-
mento de las pérdidas de calor relativas [5] que, juntamente con los cambios observa-
dos en la distribución espacial de dichas pérdidas [6], marcan lı́mites fundamentales
para la posibilidad de reducir el tamaño del motor [7, 8]. De hecho, la complejidad de
los procesos de transferencia de calor y la distribución de temperatura resultante en
los motores de combustión interna alternativos (MCIA) y, en particular, en el interior
de las galerı́as de refrigeración, con toda la variabilidad espacial y temporal de los
flujos de calor que los caracterizan [9], no hace sino incrementarse en este contexto.
Además, este concepto afecta a elementos constructivos del motor tan impor-
tantes como la culata, en la cual las posibilidades de aparición de defectos o fallos
se incrementan al disminuir el espesor de las paredes [10], ya que la culata es un
componente complejo que se encuentra sometido a una variedad de solicitaciones,
incluyendo la presión del cilindro, la temperatura de la combustión, y las cargas a las
que es sometida por los pernos de sujeción y la presión en los asientos de las válvu-
las [11]. Esta limitación adicional condiciona el diseño de las galerı́as de refrigeración
y añade por tanto un aspecto más a considerar en el problema de la transferencia de
calor en estos motores.
En este capı́tulo se revisan sucintamente las tendencias actuales para la solución
del problema que se acaba de plantear, que se apoyan en el uso de distintas estrategias
avanzadas de gestión térmica del motor. De esta revisión, se concluye la importan-
cia de disponer de una adecuada descripción de los fenómenos de transferencia de
calor evaporativa que pueden tener lugar en las galerı́as de refrigeración, tanto para
evitar sus consecuencias potencialmente catastróficas como para aprovechar sus po-
tenciales beneficios cuando se controla adecuadamente. En vista de esta importancia,
se plantean los objetivos de la Tesis y se describe la metodologı́a empleada para su
estudio, justificándose ası́ el contenido del resto de la memoria.
1.2. Conceptos avanzados de gestión térmica en MCIA
La figura 1.1 muestra la configuración tı́pica de la circulación del refrigerante a
través de un sistema de refrigeración convencional. El recorrido se inicia en la bomba,
que introduce el refrigerante por la base del bloque motor y lo impulsa a través de las
galerı́as internas del bloque, hacia la parte superior de éste hasta llegar a la culata a
través de una serie de perforaciones [11]. El refrigerante se desplaza entonces a través
de la culata por una serie de galerı́as hacia su parte superior. Este tipo de disposición
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es la más habitual ya que, en general, el cilindro se encuentra a menor temperatura
que la culata y ası́, al ser menores las diferencias de temperatura entre las paredes y











Figura 1.1. Circuito de Refrigeración del Motor.
A la salida del motor, se encuentra un sensor de control de temperatura. El ter-
mostato es el elemento encargado de recircular el lı́quido a la bomba cuando las
temperaturas son bajas o permitir su paso hacia el radiador cuando superan un cierto
umbral. El radiador suele ser un intercambiador de flujo cruzado, en el que la canti-
dad de aire que lo atraviesa para enfriar el lı́quido está controlada por un ventilador
que se pone en funcionamiento cuando recibe la señal de un termointerruptor. El cir-
cuito se completa con un depósito de expansión (no mostrado) que sirve, por un lado,
como depósito de relleno y, por otro, para presurizar el circuito ya que de esta forma
se consigue aumentar la temperatura de ebullición del refrigerante. La configuración
detallada del circuito puede complicarse dependiendo del tipo de motor, pero sin al-
terar el concepto básico: por ejemplo, en grandes motores cada cilindro puede tener
una culata independiente, por lo que es preciso introducir un colector de retorno que
lleve el fluido desde la salida de las culatas hasta el radiador.
Un sistema como el que se acaba de mostrar está diseñado por lo general para
cumplir con los requisitos de refrigeración en condiciones de plena carga, que son
las más adversas. Esto provoca que el sistema se encuentre sobredimensionado pa-
ra cargas bajas, que son las condiciones en que el motor trabaja la mayor parte del
tiempo [12]. Es bien conocido que un aumento excesivo de la temperatura, con el
propósito de aumentar las prestaciones y reducir la transferencia de calor al refri-
gerante, tiene un efecto negativo sobre las emisiones de óxidos de nitrógeno [13] y
tiende a promover daños si se trabaja cerca de los umbrales de resistencia térmica de
los materiales empleados [14], mientras que por el contrario una disminución exce-
siva de la temperatura del motor puede aumentar la fricción [15] y por consiguiente
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degradar en general el rendimiento del motor, y puede afectar negativamente a las
emisiones de hidrocarburos sin quemar [13]. En algunos casos, incluso se ha dado
poca importancia a las galerı́as de refrigeración, centrándose en sobreenfriar el motor
con el fin de evitar cualquier gradiente térmico excesivo en la culata y por consiguien-
te la fatiga térmica, si bien de esta forma se descuidan aspectos importantes, como el
tiempo de calentamiento del motor o la temperatura máxima de autoignición en los
motores encendido provocado [11].
En general, los nuevos conceptos de sistema de refrigeración para MCIA están
basados en dos de las mayores desventajas que presentan los sistema de refrigeración
tradicional [16]: las pérdidas parásitas debidas al accionamiento del sistema, y el
largo tiempo de calentamiento que resulta en una gran cantidad de emisiones conta-
minantes desde el arranque en frı́o hasta que se alcanzan las temperaturas nominales
de funcionamiento [17, 18]. Respecto de las pérdidas parásitas, debe recordarse que
los sistemas convencionales de refrigeración utilizan accesorios mecánicos de bajo
coste pero que no permiten un control rápido y eficiente; entre ellos se encuentra la
bomba de que hace circular el refrigerante, el termostato y el ventilador del radia-
dor. Es pues natural que una de las primeras opciones exploradas haya sido optar
por actuadores electrónicos que permitan controlar los accesorios mecánicos antes
mencionados [19–22].
En resumen, los objetivos primordiales que se persiguen con la optimización del
sistema de refrigeración de los MCIA son: aumentar la potencia, disminuir el consu-
mo de combustible y reducir los tiempos de calentamiento (recuérdese su influencia
en las emisiones contaminantes), de forma compatible con la disminución tanto de
las dimensiones como del peso del motor [23–25]. Por supuesto, el uso de estas es-
trategias puede ofrecer beneficios adicionales, como por ejemplo en nuevos modos
de combustión de alta eficiencia para motores de encendido provocado, en que pue-
den facilitar la ignición y la combustión a cargas muy bajas y ampliar el lı́mite de
alta carga [26]. Este ejemplo pone de manifiesto la importancia de las interacciones
a nivel de sistema que se producen entre los distintos procesos del motor (combus-
tión, lubricación y refrigeración), aspecto en el que hace especial hincapié el reciente
artı́culo de revisión de Burke et al. [27].
En los apartados que siguen se describen las ideas más relevantes que se han pro-
puesto de cara a obtener una mejor gestión de los flujos térmicos en el motor. Estas
ideas se basan fundamentalmente en dos conceptos: por una parte, el control acti-
vo del sistema de refrigeración y, por otra parte, la reducción del caudal requerido
mediante la mejora de la propia transferencia de calor en el motor, que compren-
de técnicas como la refrigeración dual o separada, la refrigeración de precisión, y
finalmente el empleo de sistemas que hacen uso de la evaporación del refrigerante.
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1.2.1. Control activo del sistema de refrigeración
Existen numerosas contribuciones al intento de introducir un control activo en el
circuito, por contraposición al comportamiento esencialmente pasivo de los circuitos
convencionales. La idea más común ha sido reemplazar la bomba mecánica y el ter-
mostato de cera por una bomba eléctrica y una válvula electrónica [20, 28–30]. Con
estos sistemas se han reportado reducciones del caudal de refrigerante de hasta en un
90% [31] con una reducción en la potencia nominal de la bomba de varios órdenes de
magnitud (una bomba eléctrica de 60 W de potencia nominal en lugar de una bomba
mecánica de 2 kW de potencia nominal).
Sin embargo, el cambio resultante en el consumo de combustible se ve parcial-
mente compensado por el aumento de las pérdidas en la conversión de energı́a aso-
ciadas con el sistema eléctrico, pérdidas que se reducirı́an en el caso de utilizarse un
sistema de 42 V [31, 32] Se ha informado de mejoras en el consumo de combustible
de hasta un 5% [31], aunque con frecuencia estos sistemas cambian el estado térmico
del motor, que en sı́ mismo puede ofrecer un menor consumo, lo que significa que a
menudo se desconoce el origen preciso del beneficio obtenido [31, 33].
Otro método, relativamente sencillo, para controlar el flujo de refrigerante es es-
trangular la bomba de refrigerante [23, 34], que puede ofrecer disminuciones en el
consumo de combustible de hasta un 0.5% en condiciones de bajo régimen de giro y
baja carga, mientras que a alto régimen de giro esta reducción llega a ser del orden del
2.5%. Se puede obtener también un control de flujo más selectivo introduciendo una
válvula en el conducto de by-pass del radiador [35]. En el sistema THEMIS [33] se
emplea una válvula de tres vı́as controlada inteligentemente para controlar el reparto
de flujos y la temperatura a la salida de la culata. Este sistema permite una reducción
del 5% en consumo de combustible, del 20% en emisiones contaminantes, con una
temperatura de fluido refrigerante unos 20  C mayor que la temperatura habitual y
un incremento de la temperatura del aceite de entre 10 C y 20  C [16].
La introducción de un sistema de control activo permite un mejor control de la
temperatura, y el punto de funcionamiento del sistema puede controlarse a través de
la temperatura del metal en lugar de por la temperatura del refrigerante [27]. Esto
ayuda a evitar un enfriamiento excesivo del motor, aunque la temperatura del fluido
refrigerante también debe ser monitorizada para controlar la posible presencia de
ebullición y el consecuente riesgo de fallo catastrófico.
Brace et al. [34] estudiaron un termostato regulado por presión en el que el ele-
mento de cera detectaba la temperatura tanto del lado caliente (salida de la culata)
como del lado frı́o (entrada al bloque), lo que significa que la temperatura de inicio
de apertura del termostato puede definirse teniendo en cuenta el potencial de enfria-
miento en el radiador. De esta forma se puede evitar tanto el sobreenfriamiento del










Figura 1.2. Sistema dual de enfriamiento.
motor en condiciones de baja carga y alto flujo de aire en el radiador, aumentando
dicha temperatura, como su sobrecalentamiento en condiciones de alta carga y bajo
flujo de aire, reduciendo en este caso la temperatura de apertura del termostato.
1.2.2. Refrigeración dual
En un sistema de refrigeración dual, la culata y el bloque son refrigerados por
circuitos independientes, lo que permite una regulación flexible de la temperatura de
cada zona del motor. Esto proporciona la gran ventaja de que cada parte del motor
puede en principio funcionar a su temperatura óptima, maximizando ası́ el efecto
global del sistema de refrigeración sobre las prestaciones del motor. En la figura
1.2 se muestra un ejemplo del concepto, incluyendo además una bomba eléctrica de
velocidad variable y una válvula termostato inteligente. En algunos casos, se incluye
un calentador para el fluido refrigerante [36], con el objetivo de reducir el consumo y
el desgaste mecánico durante el arranque en frı́o y en condiciones de funcionamiento
a carga parcial.
Cada circuito funcionarı́a con una temperatura y/o caudal diferentes para producir
la distribución de temperatura deseada. En general, esta última consiste en que la
culata esté a una temperatura menor (mejora del rendimiento volumétrico) y el bloque
a una temperatura mayor (reducción de pérdidas por fricción) que en las condiciones
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habituales. En el caso de los motores de encendido provocado, una temperatura baja
en la culata implica la disminución del riesgo de autoencendido, con lo que se puede
aumentar la relación de compresión y por ende las prestaciones del motor.
Finlay et al. [37] demostraron que la circulación separada permite diferencias de
temperatura entre bloque y culata de hasta 100 C. La temperatura del refrigerante
se subió hasta 150 C en el bloque y se bajó hasta 50 C en la culata. Estas condi-
ciones permitieron reducir el consumo de combustible entre un 4 % y un 6 % y los
hidrocarburos sin quemar entre un 20 % y un 35 %. En condiciones de plena carga,
se halló más conveniente mantener la temperatura del bloque a 90C, obteniéndose
ası́ una mejora general en consumo, potencia y emisiones (óxidos de nitrógeno). Ko-
bayashi et al. [38] consiguieron, reduciendo la temperatura de suministro a la culata
hasta 50 C y manteniendo el suministro al bloque a 80 C, incrementar la relación
de compresión desde 9:1 a 12:1, consiguiendo una mejora del consumo del 5 % a
cargas parciales y del 7 % a ralentı́, e incrementando las prestaciones a plena carga
en un 10 % sin penalizar el funcionamiento a cargas parciales.
Recientemente, este sistema se ha incorporado en motores de algunos vehı́culos
de alta gama [39], y se ha renovado el interés por su uso, ya que pueden emplearse
bombas de pequeña capacidad e incluso reducirse el tamaño del radiador [40].
Una variante de este concepto la integran los llamados circuitos de refrigeración
de doble temperatura [41, 42] en los que un circuito de alta temperatura satisface las
necesidades térmicas del motor y los intercambiadores de aceite y de EGR, mientras
que el circuito de baja temperatura interactúa con el sistema de acondicionamiento
de aire, permitiendo adicionalmente disminuir el caudal de refrigerante en el primer
circuito y por consiguiente reducir el tiempo de calentamiento del motor.
1.2.3. Refrigeración de precisión
Según afirman Robinson et al. en su artı́culo de revisión [43], la refrigeración de
precisión (precision cooling) puede definirse como “la mı́nima refrigeración necesa-
ria para conseguir una distribución óptima de temperatura”, entendiendo por distri-
bución óptima aquélla en que no hay variaciones de temperatura entre cilindros ni
entre zonas equivalentes de un mismo cilindro, las temperaturas no exceden de los
lı́mites recomendados por motivos de resistencia de los materiales o lubricación, pero
son lo suficientemente altas como para evitar esfuerzos térmicos excesivos, distorsión
térmica o un exceso de pérdidas de calor al fluido refrigerante o al aceite lubricante.
Es un concepto que afecta tanto al propio diseño geométrico del sistema como a su
diseño operativo.
La consecución de estos objetivos mediante la refrigeración de precisión pasa
por la localización de las zonas crı́ticas desde el punto de vista térmico (el puente
8 1. Contexto y objetivos
de válvulas es un buen ejemplo) y el subsiguiente rediseño de las galerı́as de refri-
geración con el fin de aumentar la velocidad del refrigerante en dichas zonas, para
promover la transferencia de calor sin gradientes de temperatura abruptos o altos flu-
jos de calor, y reduciendo efectivamente la temperatura alrededor de estas regiones.
Esto se logra mediante la reducción del área de la sección transversal de paso del
refrigerante, con lo que se puede alcanzar una alta velocidad de flujo con caudales
globales moderados. El punto clave en el diseño de un sistema de refrigeración de
precisión involucra el dimensionamiento de la galerı́a y la adaptación de la bomba de
refrigerante, para poder asegurar que la tasa de evacuación de calor del sistema sea
capaz de mantener acotada la temperatura de funcionamiento en las regiones vulnera-
bles en condiciones de bajo régimen y plena carga. Por lo tanto, el diseño de la galerı́a
y el sistema de refrigeración en su conjunto deben complementarse entre sı́ para ma-
ximizar los beneficios potenciales. El concepto se ilustra en la figura 1.3, donde se
aprecia claramente la reducción en sección de paso de las galerı́as de refrigeración
por comparación con las galerı́as de refrigeración de la culata original.
Culata original Culata modificada
Figura 1.3. Ejemplo de refrigeración de precisión.
Los beneficios de emplear un sistema de refrigeración de precisión fueron de-
mostrador por Finlay et al. [44], que consiguieron una reducción en el requerimiento
de caudal de refrigerante del 40% con temperaturas de metal inferiores, en todo el
rango de regı́menes del motor, a las alcanzables con un sistema convencional. El uso
de galerı́as de refrigeración más estrechas en la culata hace que la velocidad de flujo
del refrigerante aumente, desde un máximo de 1.4 m/s en un diseño estándar de la
galerı́a hasta más de 4 m/s en una culata con refrigeración de precisión, aumentando
notablemente la transferencia de calor y por lo tanto reduciendo las temperaturas del
metal en la culata hasta en 60  C. Clough [45] informa de una reducción aún mayor
en la potencia consumida por la bomba de refrigerante (54%) y de una diferencia de
temperatura máxima del metal de 100  C con este sistema. En este último trabajo se
obtuvo asimismo una reducción del volumen total de refrigerante del 64%, que per-
mitió reducir a su vez el tiempo de calentamiento del motor (tiempo requerido para
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alcanzar los 80  C a la salida de la culata partiendo de 20  C a 2000 rpm y 100 Nm)
en un 18%.
Una variante de la refrigeración de precisión, a la que a veces se hace referencia
como “activa”, es el uso de chorros de refrigerante que se inyectan en puntos espe-
cialmente escogidos para aumentar localmente la transferencia de calor [46]. Sin em-
bargo, estos sistemas requieren modificaciones sustanciales en el diseño de la culata,
aparte de necesitar un sistema independiente con su bomba correspondiente. Hasta el
presente, los potenciales beneficios de esta idea no han compensado este incremento
en la complejidad del sistema.
1.2.4. Sistemas de enfriamiento por evaporación
Una posibilidad muy atractiva para conseguir altas tasas de transferencia de calor
con caudales de refrigerante reducidos, al tiempo que una distribución más uniforme
de las temperaturas, con la consiguiente disminución de las tensiones térmicas, se
basa en el cambio del mecanismo básico de transferencia de calor, pasando de la pura
convección en fase lı́quida a la presencia más o menos generalizada de la evaporación
del fluido refrigerante. En el trabajo de Zidat et al. [47] se presenta una revisión de
los primeros intentos realizados en este sentido, según la cual pueden considerarse
dos tipos de sistemas evaporativos: aquéllos en que la evaporación tiene lugar de for-
ma estática, sin otro movimiento del fluido que el necesario para mantener constante
el nivel de lı́quido dentro del propio motor, como el propuesto por Leshner [48], y
aquellos en que se fuerza el paso del fluido a través del sistema (ebullición convec-
tiva), como el propuesto por Lee et al. [49]. Todos los sistemas tienen en común la
presencia de un condensador y de un vaso de expansión dotado de una válvula para
permitir tanto la purga del aire inicialmente contenido en el condensador como el
control de la presión del circuito.
Dentro del primer tipo pueden distinguirse varias configuraciones posibles, según
cuál sea la posición relativa del motor, el condensador y el vaso de expansión. Una
configuración en que dichas posiciones pueden ser cualesquiera es la que se muestra
en la figura 1.4(a). Dado que uno de los principales beneficios de estos sistemas
es la reducción en la cantidad de refrigerante (lo que conlleva una reducción del
tiempo de calentamiento [35]), es necesario introducir una válvula anti-retorno, para
garantizar que en frı́o el condensador contenga únicamente aire. Asimismo, puesto
que las paredes a refrigerar deben estar sumergidas durante todo el funcionamiento
del sistema, ha de incluirse una bomba que se active cuando el nivel del refrigerante
en el motor alcance un cierto nivel crı́tico.
En los sistemas del segundo tipo, el fluido es puesto en circulación por una bom-
ba, por lo que lo que se extrae del motor es una mezcla lı́quido-vapor, al contrario
10 1. Contexto y objetivos
Condensador

























Figura 1.4. Sistemas de refrigeración evaporativos: ebullición estática (a) y ebullición con-
vectiva (b).
que en el caso anterior, donde se extraı́a sólo vapor. Si bien también hay distintas
posibilidades de diseño en este case, si se desea mantener la ventaja que supone la
disminución de la cantidad de refrigerante, y evitar restricciones en las posiciones
relativas de los elementos, debe emplearse un circuito como el mostrado en la figura
1.4(b). En dicho sistema, se instala un separador de fases a la salida del motor, lo que
permite conducir la fase lı́quida directamente hacia la entrada del motor sin pasar
por un intercambiador y drenar la fase vapor en el condensador. Con la configura-
ción mostrada, el fluido que entra al motor se encuentra necesariamente en estado
de saturación. La válvula anti-retorno se encarga de garantizar que inicialmente el
condensador contenga únicamente aire.
A la vista de lo anterior, es claro que estos sistemas esencialmente evaporativos
requieren modificaciones sustanciales en el sistema, incluso si, como en los casos
mostrados, no es preciso tener en cuenta las posiciones relativas de los componentes.
Existe, sin embargo, una posible alternativa para poder aprovechar algunas de las
ventajas del flujo evaporativo sin que sea preciso un completo rediseño del sistema.
1.2. Conceptos avanzados de gestión térmica en MCIA 11
Esta alternativa la proporciona la ebullición en condiciones de subenfriamiento del
fluido refrigerante.
De hecho, es bien sabido que, bajo ciertas condiciones operativas, existe un cier-
to grado de ebullición nucleada en determinadas zonas (los a veces llamados puntos
calientes [11]) de las paredes, como pueden ser el caso de los conductos de refrigera-
ción próximos a las válvulas de escape [50], donde las temperaturas de la pared son
bastante más altas que la temperatura de saturación del refrigerante.
Una de las primeras contribuciones al estudio de este fenómeno es la de Finlay
et al., quienes desarrollaron ecuaciones para la ebullición nucleada en convección
forzada que les permitieron predecir correctamente la relación entre temperatura y
flujo de calor en una culata real. Posteriormente, Lee y Cholewczynski [51] estima-
ron, a partir del análisis de los cambios de temperatura producidos por cambios en
la presión del fluido refrigerante, que bajo condiciones de funcionamiento severas,
se producı́a ebullición nucleada en cerca del 60% de la superficie de las galerı́as de
refrigeración. Más recientemente, experimentos en una geometrı́a simplificada [52]
han permitido establecer que efectivamente se produce ebullición nucleada para las
condiciones de temperatura y caudal del refrigerante tı́picas de los motores, lo que
fue confirmado mediante la detección del inicio de la ebullición a través del análisis
de la fluctuación de presión inducida en un sistema real de refrigeración de motor.
Es obvio, por otra parte, que si esta generación de vapor se produce de forma in-
controlada podrı́a producirse un severo sobrecalentamiento del motor, con resultados
catastróficos [53].
La clave para evitar dichos problemas con un margen suficiente de seguridad
radica precisamente en limitar el fenómeno de la evaporación a las condiciones en que
el fluido se encuentra, en términos globales, en condiciones subenfriadas, es decir, su
temperatura es menor que la temperatura de saturación a la presión de trabajo. Este
régimen de evaporación presenta la ventaja adicional de que sólo existe vapor en
una delgada capa sobrecalentada, inmediata a la pared, ya que las burbujas formadas
en la propia pared colapsan en cuanto alcanzan la región principal del fluido, que
se encuentra en condiciones de subenfriamiento. En consecuencia, no es necesario
introducir cambios esenciales en el diseño global del circuito [16, 54].
Como ejemplo, cabe citar la arquitectura considerada en [16] donde, aparte del
uso de una bomba eléctrica (que, como se ha puesto de manifiesto en el apartado
1.2.1, no es un requerimiento especı́fico de la ebullición subenfriada) únicamente fue
necesario hacer pequeños cambios en el diseño del depósito de expansión. Con esta
mı́nima modificación, se consiguieron reducciones sustanciales en la potencia reque-
rida por el accionamiento de la bomba, con disminuciones del caudal de refrigerante
requerido de entre un 75% y un 85% dependiendo del motor considerado, y reduc-
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ciones del 2 al 3% en consumo de combustible y del 10% y el 3% en emisiones de
monóxido de carbono e hidrocarburos sin quemar en el ciclo MVEG.
Por supuesto, todas estas ventajas potenciales dependen de que no se rebase el
régimen de ebullición subenfriada, lo que implica, por una parte, la necesidad de
un control preciso de las condiciones de flujo del refrigerante y, por otra parte, la
necesidad de disponer de modelos predictivos suficientemente precisos y capaces de
tener en cuenta la complejidad intrı́nseca a la transferencia de calor en flujo bifásico.
Respecto del primer aspecto, tal control es también necesario en la mayor parte de
las estrategias avanzadas de refrigeración que se han comentado anteriormente. En
‘particular, se ha propuesto la aplicación de la ebullición subenfriada en el marco de
estrategias de refrigeración de precisión [43, 55], habiéndose demostrado que dicha
combinación puede conducir a reducciones sustanciales en el caudal de refrigerante
[27].
Respecto del segundo aspecto, la situación no es totalmente satisfactoria en cuan-
to a la comprensión de los fenómenos de ebullición y a las correlaciones experimen-
tales o modelos teóricos para la transferencia de calor asociada. Esto es en gran parte
debido a la complejidad de dichos fenómenos, que es en buena medida resultado del
hecho de que las condiciones particulares en la superficie (su rugosidad, la deposi-
ción de materiales extraños, la presencia de gases, o la distribución de velocidad del
flujo) influyen de forma decisiva en el proceso de generación de burbujas [56].
1.3. Objetivos y metodologı́a de la Tesis
A la vista de la revisión que se acaba de presentar, es imperativo profundizar en
el conocimiento de los fenómenos básicos que determinan los procesos de transfe-
rencia de calor entre el motor y el fluido refrigerante. En particular, las estrategias
de refrigeración más avanzadas hacen especial hincapié en la ebullición nucleada co-
mo mecanismo de transmisión de calor, sobre todo en el caso de la culata, tanto de
manera previa, para controlar su aparición y mantenerla acotada en los lı́mites de la
ebullición subenfriada, como para la explotación de sus ventajas en zonas especial-
mente cargadas desde el punto de vista térmico. En cualquiera de los dos casos, es
claro que cualquier modelo de dinámica de fluidos computacional que se emplee para
predecir la distribución de temperatura y flujos de calor en una culata debe ser capaz
de dar cuenta del fenómeno de la ebullición nucleada, o de otra forma los resultados
pueden venir afectados de serias inexactitudes [27].
La investigación llevada a cabo se ha centrado en este aspecto (el estudio de
la evaporación nucleada en los sistemas de refrigeración de motores de combustión
interna), y su objetivo global han sido la puesta a punto de técnicas experimentales y
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numéricas que permitan evaluar y predecir los flujos térmicos en la culata con vistas
a su futuro empleo en la obtención de soluciones óptimas. Para la consecución de
este objetivo general se plantearon los siguientes objetivos parciales:
El desarrollo y puesta a punto de técnicas experimentales para la caracteri-
zación del fenómeno, que permitan obtener información sobre su desarrollo
ası́ como datos precisos para la validación de herramientas numéricas.
La adaptación de dichas técnicas a las geometrı́as reales de culata, con el fin
de disponer de información experimental en condiciones representativas del
motor pero con mayor acceso a la información relevante.
La puesta a punto y evaluación de herramientas numéricas para el cálculo del
flujo de fluido y la transferencia de calor en galerı́as de refrigeración de moto-
res.
Para alcanzar estos objetivos, se ha adoptado una metodologı́a en que se combinan
distintas aproximaciones a distintos niveles:
Como aproximación básica, se ha empleado una combinación de trabajos expe-
rimentales y de análisis teóricos y computacionales que se apoyan mutuamente
en términos de verificación e interpretación de los resultados. En este sentido
se han considerado las siguientes actividades:
• La realización de medidas de temperatura y flujos térmicos (con apoyo
de técnicas ópticas de visualización cuando el sistema estudiado lo ha
permitido) en condiciones suficientemente controladas y representativas
de las condiciones reales existentes en el motor, pero sin las inevitables
incertidumbres asociadas con las medidas realizadas en un motor en fun-
cionamiento.
• La puesta a punto de modelos numéricos para el cálculo del flujo bifásico
y la transferencia de calor en conductos, aprovechando las medidas reali-
zadas para analizar su sensibilidad a variaciones en aquéllos parámetros
de los modelos que son difı́cilmente determinables a priori.
Respecto del sistema a estudiar, se ha planteado una secuencia de análisis sobre
dos sistemas de complejidad creciente:
• Un conducto simple de sección rectangular, con posibilidad de acceso
óptico, donde es posible realizar medidas de temperatura y flujo relati-
vamente precisas, y cuyo modelado numérico no presenta otro problema
que la presencia de flujo bifásico, con el fin de disponer de un sistema de
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referencia para poder determinar el alcance y la validez de los distintos
modelos numéricos que intentan dar cuenta de sus efectos.
• Una culata real, en la que las posibilidades de medida vienen limitadas
por la complejidad geométrica, que asimismo introduce dificultades adi-
cionales para su tratamiento numérico.
La idea básica es, como se acaba de comentar, emplear el conducto simple para ga-
rantizar la validez de los resultados tanto experimentales como computacionales, lo
que ha permitido analizar la geometrı́a real con suficiente confianza en la aplicabili-
dad de las herramientas disponibles. Una vez validadas éstas, será posible en el futuro
realizar estudios orientados a la definición de criterios generales para la obtención de
soluciones óptimas. Con más detalle, se ha pretendido que el trabajo realizado sobre
el conducto simple permitiera:
Determinar los factores que determinan la evaporación nucleada utilizando un
fluido refrigerante habitual en sistemas de refrigeración de motores (una mez-
cla al 50% en volumen de agua y etilenglicol).
Evaluar y analizar la importancia relativa de los factores identificados para
una descripción suficientemente precisa de la producción de la evaporación
nucleada para el fluido considerado.
Obtener la mayor cantidad posible de información experimental de cara a la
ulterior validación de los modelos de cálculo, en particular, información relati-
va a la fracción de vapor y a la influencia de la presencia de burbujas sobre la
estructura y desarrollo del campo de flujo.
Evaluar en un caso geométricamente simple la capacidad de distintos modelos
numéricos para reproducir los resultados obtenidos, y analizar hasta qué punto
la calidad de los resultados computacionales depende de la disponibilidad de
medidas que permitan ajustar los distintos parámetros de dichos modelos, y
obteniendo criterios para fijar el valor de esos parámetros.
Respecto de los trabajos llevados a cabo sobre una geometrı́a real de culata, los re-
sultados perseguidos fueron:
Obtener la mayor cantidad posible de información experimental, teniendo en
cuenta que ésta no puede ser nunca comparable en calidad y diversidad con la
obtenida en el conducto simple.
Evaluar la capacidad de las simulaciones de flujo evaporativo para reproducir
los datos experimentales obtenidos, partiendo de los criterios definidos en el
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estudio computacional sobre el conducto simple, ası́ como analizar los resulta-
dos obtenidos en términos de distribuciones de temperatura y flujos de calor y
su potencial de aplicación al diseño y optimización de geometrı́as de culata.
Las consideraciones anteriores determinan y justifican el contenido de los capı́tu-
los restantes: el capı́tulo 2 está dedicado a exponer las caracterı́sticas básicas del
fenómeno de la transferencia de calor evaporativa, ası́ como aquéllos de los distintos
modelos y correlaciones propuestos en la literatura que resultan más relevantes para
la aplicación considerada, proporcionando ası́ la base conceptual a todos los desarro-
llos ulteriores.
En el capı́tulo 3 se describe el montaje experimental diseñado para los estudios
sobre el conducto simple, describiéndose y discutiéndose los resultados obtenidos,
tanto en términos de los flujos de calor como en términos de la distribución de ta-
maños de burbujas, sobre la base de las correlaciones y modelos descritos en el
capı́tulo 2, eventualmente modificados sobre la base de los resultados obtenidos.
El capı́tulo 4 está dedicado a la descripción de los modelos computacionales em-
pleados y al análisis de su aplicación al conducto simple, haciendo especial hincapié,
como ya se ha comentado, en la robustez de los modelos en condiciones en que la
información disponible sea incompleta, que en definitiva son las más habituales en la
práctica.
En el capı́tulo 5 se describen los trabajos, tanto experimentales como compu-
tacionales, llevados a cabo sobre la geometrı́a real de culata, incluyendo la detección
del fenómeno de la evaporación en las condiciones experimentales consideradas, y la
evaluación de los resultados de las simulaciones numéricas en esta geometrı́a com-
pleja.
Finalmente, en el capı́tulo 6 se resumen las principales conclusiones alcanzadas
durante la realización de los trabajos, y se exploran y sugieren posibles desarrollos
futuros.
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2.1. Introducción
La evaporación es un proceso fı́sico conocido por su complejidad que consiste
en el paso gradual de un estado lı́quido hacia un estado gaseoso, tras haber adquirido
suficiente energı́a. El proceso se produce a cualquier temperatura, siendo tanto más
rápido cuanto más elevada es aquélla. La evaporación está presente en un sinnúmero
de procesos industriales, debido a los beneficios que puede aportar, en particular en
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el caso de la transferencia de calor al fluido refrigerante que circula por las galerı́as
de refrigeración de la culata de un motor de combustión interna alternativo.
En este capı́tulo se realiza una revisión de las bases teóricas del trabajo descri-
to en los capı́tulos posteriores. Primero, se da una introducción a la transferencia de
calor evaporativa, comenzando por el caso más simple en que el fluido se halla ini-
cialmente en reposo (evaporación en piscina o pool boiling), y que además aparece
sistemáticamente como un ingrediente en los distintos tratamientos propuestos para
el caso más complejo (y más relevante desde el punto de vista de este trabajo) en que
el fluido se encuentra en movimiento (evaporación en flujo o flow boiling). Es este
último caso, el estudio se limitará al análisis del flujo en conductos horizontales, ya
que esta es la dirección dominante en el movimiento del refrigerante por las galerı́as
de la culata de un MCIA.
Una vez revisadas las aportaciones más notables al cálculo de los flujos de calor
evaporativos, se tratará brevemente el problema de la dinámica de burbujas, con es-
pecial atención a la determinación de la distribución de tamaños y a su relación con
el cálculo del flujo de calor, para lo que se desarrollará, siguiendo los procedimientos
habituales en la literatura, un modelo adecuado a superficies horizontales.
2.2. Fundamentos de evaporación
Se pueden distinguir diferentes tipos de evaporación, de acuerdo con la geometrı́a
y la configuración del problema y con los mecanismos presentes. En cualquier caso,
no es necesario que toda la masa del fluido alcance el punto de ebullición, que de-
pende de la presión y de la naturaleza del fluido.
Atendiendo al primer aspecto, puede distinguirse entre la evaporación en piscina
(pool boiling), en la que el calor se transfiere a un fluido en reposo, y la evaporación
en flujo (flow boiling) si el fluido en cuestión está en movimiento.
De acuerdo a los mecanismos presentes, un primer mecanismo se da cuando la
transferencia de calor se lleva a cabo principalmente por el crecimiento y despren-
dimiento de burbujas de vapor en el seno de fluido. A este mecanismo se lo conoce
como ebullición nucleada, mientras que cuando el calor es transferido por conducción
y radiación a través de una pelı́cula de vapor que cubre la superficie de calentamiento,
se habla de evaporación en pelı́cula (film boiling). Cabe destacar que, si bien cual-
quiera de los mecanismos mencionados de evaporación puede estar presente en la
evaporación en piscina, sólo en la evaporación en flujo podemos encontrar los dos
mecanismos.
Por otro lado, cuando la temperatura del fluido está en conjunto por debajo de la
temperatura de saturación el proceso de evaporación es llamado evaporación suben-
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friada, colapsando las burbujas de vapor en una capa de fluido próxima a la superficie
de calentamiento, mientras que si el fluido se encuentra en condiciones saturación se
habla de evaporación saturada y pueden hallarse burbujas en todo el seno del fluido.
En lo que sigue, se describen los procesos de evaporación en piscina y con flujo,
y se revisan algunos de los métodos más extendidos para la predicción de sus efectos.
2.2.1. Evaporación en piscina
La ebullición en piscina se produce cuando un elemento calentador está sumergi-
do en un recipiente lleno de lı́quido, inicialmente en condiciones de reposo. Cuando
la temperatura de la superficie del calentador rebasa la temperatura de saturación
del lı́quido, aparecen burbujas de vapor sobre la superficie del elemento calentador.
Dichas burbujas crecen rápidamente en la capa de fluido situada sobre el elemento
calentador y posteriormente se desprenden y se desplazan hacia su superficie. El pro-
ceso viene determinado por la nucleación, el crecimiento, el desprendimiento y el
colapso de las burbujas, ası́ como por la convección natural que tiene lugar en el seno
del fluido [1].
En la curva de ebullición que se muestra en la figura 2.1 se pueden identificar
cuatro regı́menes de transferencia de calor diferentes:
1. Convección natural, caracterizada por la convección natural monofásica des-
de la superficie caliente hacia el lı́quido, sin formación de burbujas sobre la
superficie. Comprende el intervalo entre los puntos 1 y 2 en la figura.
2. Ebullición nucleada: proceso de convección natural bifásica en que las burbujas
se nuclean, crecen y abandonan la superficie de calentamiento (puntos 2’ a 3).
3. Ebullición de transición: régimen intermedio entre el régimen de ebullición
nucleada y el de ebullición en pelı́cula (puntos 4 a 5).
4. Ebullición en pelı́cula, caracterizado por una capa de vapor estable que se for-
ma entre la superficie caliente y el lı́quido, de forma que las burbujas se forman
en la interfaz libre y no en la pared (puntos 5 a 6).
Entre estos cuatro regı́menes pueden distinguirse tres puntos de transición. El
primero es el llamado inicio de la ebullición nucleada (IEN), en que aparecen las
primeras burbujas sobre la superficie. El segundo es el pico de la curva donde se sitúa
el máximo de la fase de ebullición nucleada, que se denomina flujo de calor crı́tico
(FCC). El último punto de transición se sitúa en el mı́nimo relativo de la curva de
ebullición (punto 5) y se denomina punto de mı́nima ebullición en pelı́cula.













































Figura 2.1. Curva de ebullición.
Como puede apreciarse, una vez se rebasa el flujo de calor crı́tico se produce una
reducción drástica en el flujo de calor que, en el caso de un motor de combustión
interna, producirı́a un incremento excesivo en las temperaturas de los componentes.
A este respecto, no debe olvidarse que este escenario potencialmente catastrófico es
el que tradicionalmente ha desaconsejado la explotación de los posibles beneficios
en términos de transferencia de calor que se podrı́an obtener mediante estrategias
de refrigeración basadas en la ebullición [2]. Por ello, para que una tal estrategia se
pueda implementar de forma efectiva es preciso controlar y limitar la ebullición de
forma que nunca se alcance el flujo crı́tico de calor.
En consecuencia, si bien existen métodos para la predicción del coeficiente de
transferencia de calor en todos los regı́menes arriba citados, únicamente se consi-
derará en lo que sigue el régimen de ebullición nucleada. Se considerarán primero
los mecanismos de transferencia de calor que desempeñan algún papel en la ebulli-
ción en piscina, pasando posteriormente a discutir algunas de las correlaciones más
empleadas.
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2.2.2. Mecanismos de ebullición nucleada
Pueden identificarse tres mecanismos que contribuyen al proceso de ebullición
nucleada y que compiten entre sı́:
1. Agitación de burbujas: el movimiento inducido en el lı́quido por el crecimiento
y el desplazamiento de las burbujas sobre la superficie hace que la convección
monofásica no pueda considerarse un mero proceso de convección libre, sino
un proceso de convección localmente forzada. El calor (sensible) es evacuado
en forma de lı́quido sobrecalentado. La importancia de la contribución de este
mecanismo depende de la intensidad del proceso de ebullición.
2. Intercambio vapor-lı́quido: las estelas dejadas por las burbujas al desprenderse
eliminan localmente de la superficie la capa lı́mite, lo que da lugar a un proce-
so cı́clico de renovación de la capa lı́mite, lo que puede interpretarse como que
el lı́quido circundante tiene a llenar el espacio ocupado por la burbuja antes
de abandonar el sitio de nucleación. Como en el caso anterior, el calor es eva-
cuado en forma de lı́quido sobrecalentado, y la correspondiente tasa temporal
depende, como es razonable, del espesor de la capa y su temperatura, ası́ como
del área de influencia de las burbujas y su frecuencia de desprendimiento, y de
la densidad de sitios de nucleación activos.
3. Evaporación: El calor se transmite por conducción a la capa lı́mite térmica y
de ahı́ a la interfaz de las burbujas, donde se transforma en calor latente. Puede
distinguirse entre la macroevaporación, que se produce en la parte superior de
las burbujas, y la microevaporación, que se da en la capa delgada de lı́quido
que queda entre la burbuja y la superficie. La contribución de este mecanismo
depende del flujo volumétrico de vapor que abandona la superficie por unidad
de área.
A estos mecanismos cabe añadir, en el caso de flujos de calor muy bajos, la existencia
de convección natural monofásica en porciones de la superficie en que no se produzca
crecimiento de burbujas.
2.2.3. Correlaciones para evaporación en piscina
Se han propuesto numerosas correlaciones empı́ricas para la estimación del flujo
de calor en la ebullición en piscina de lı́quidos monocomponente. Se trata en general
de extensiones al caso evaporativo de correlaciones para convección libre y forzada
sin cambio de fase. También se han propuesto distintos modelos, incluyendo modelos
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mecanicistas, modelos hidrodinámicos y modelos basados en analogı́as. Las diferen-
cias entre los distintos modelos estriban fundamentalmente en cómo se supone que se
transfiere el calor desde la superficie al fluido y cuál se supone que es el mecanismo
de transferencia de calor dominante. Ası́, de acuerdo con lo expuesto en el apartado
anterior, estos modelos hacen uso de magnitudes tales como la frecuencia de partida
de las burbujas, el número de sitios de nucleación, el ángulo de contacto entre la su-
perficie y las burbujas, el factor de rugosidad de la superficie, etc. En todos los casos,
es la calidad en la determinación de dichos parámetros la que determina el eventual
éxito de un modelo dado en la reproducción de los datos experimentales.
Dado esto, puede comprenderse que ningún modelo proporciona resultados satis-
factorio en todas las condiciones, sino que cada modelo sólo es aplicable con ciertas
garantı́as en un determinado intervalo de condiciones termodinámicas y parámetros
caracterı́sticos del sistema en estudio [3].
La mayorı́a de las correlaciones propuestas en la literatura se pueden agrupar en
dos grandes bloques:
1. Correlaciones basadas en propiedades del fluido, obtenidas en general a través
de la definición de grupos adimensionales, si bien esto no siempre se refleja de
forma evidente en las expresiones finales.
2. Correlaciones basadas en variables reducidas, haciendo uso de la “semejanza
termodinámica” implicada por la validez de la ley de los estados correspon-
dientes.
Otras caracterı́sticas de las correlaciones, que son válidas independientemente de a
cuál de los grupos anteriores pertenezcan, son:
La presencia del flujo de calor en la correlación, lo que es preferible cuando el
flujo de calor define la condición de contorno en la superficie de calentamiento,
o su ausencia, que hace a la correlación más atractiva cuando la condición en
la superficie viene definida por su temperatura.
La presencia de factores en la correlación que son especı́ficos a un determinado
fluido, lo que por supuesto limita la validez de la correlación al conjunto de
fluidos para los que dichos factores son conocidos.
En lo que sigue se describen algunas de las correlaciones más utilizadas, agrupadas
según la clasificación que se acaba de indicar.
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2.2.3.1. Correlaciones basadas en propiedades del fluido
Kruzhilin
Esta correlación fue propuesta en 1947 por Kruzhilin [4]. Toma en cuenta las pro-
piedades termodinámicas del fluido y el diámetro de las burbujas de vapor, pero no
intenta tener en cuenta en forma alguna la rugosidad de la superficie. La expresión















donde kl es la conductividad térmica del fluido, q es el flujo de calor, g es la acelera-
ción de la gravedad, Tw es la temperatura de la superficie, ρ es la densidad, cp el calor
especı́fico a presión constante, σ la tensión superficial en la interfaz lı́quido-vapor,
hlg el calor latente de cambio de fase, Pr es el número de Prandtl y los subı́ndices l y
g hacen referencia a lı́quido y vapor, respectivamente. La longitud d es la dimensión







Propuesta por Rohsenow en 1952 [5], esta expresión toma en cuenta la influencia que
tienen sobre la evaporación tanto el lı́quido como la superficie sólida considerados.






















donde ΔT   Tw  Ts, siendo Ts la temperatura de saturación del fluido, y μl es la
viscosidad dinámica del fluido. Los valores indicados para los exponentes empı́ri-
cos son m   0.7 y n   0.33 para todos los fluidos excepto el agua, para la que
Rohsenow recomendó tomar m   0. El valor de la constante empı́rica Cqw depende
de la combinación considerada de lı́quido y de material y acabado de la superficie
de calentamiento, pudiendo interpretarse que este parámetro incluye los efectos del
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ángulo de contacto, de la microestructura de la superficie y de su interacción sobre
la determinación de la densidad de sitios de nucleación. El autor propuso valores pa-
ra distintas combinaciones de superficie y lı́quido, siempre con un error del orden
del 20%. Posteriormente, Pioro [6] extendió el número de combinaciones fluido-
superficie consideradas, y concluyó que no sólo el coeficiente Cqw depende de dicha
combinación, sino también el coeficiente m. Por ejemplo , en el caso del agua m pue-
de variar desde  0.55 hasta 0.26, dependiendo del material y las caracterı́sticas de la
superficie. En el Capı́tulo 4 se volverá a considerar el problema de la determinación
de Cqw en el contexto del trabajo computacional realizado.
Stephan y Abdelsalam
Se trata en este caso de cuatro correlaciones [7] obtenidas mediante la aplicación de
técnicas estadı́sticas de regresión múltiple a datos para el agua, fluidos refrigerantes,
fluidos orgánicos y fluidos criogénicos. En todas estas correlaciones se emplean las
propiedades de los fluidos evaluadas a la temperatura de saturación. El coeficiente de
transferencia de calor se normaliza tomando como longitud caracterı́stica el diámetro
db de salida de las burbujas.













































donde el ángulo de contacto θ se toma de 45 para el agua y de 35  para cualquier
otro fluido. Los errores asociados al uso de esta expresión para el cálculo del diámetro
de salida son, probablemente, la principal fuente de error en los resultados de esta
correlación.
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Zuber y Forster
En su trabajo, Forster y Zuber [9] se basaron en el estudio de los diámetros de burbuja
y su tasa de crecimiento para analizar la ebullición superficial a flujos de calor altos.
Según sus desarrollos teóricos, el producto del radio de las burbujas por su velocidad
radial es una constante independiente del diámetro, lo que les permitió definir un
número de Reynolds para la capa de fluido sobrecalentado adyacente a la superficie.
Haciendo uso de dicha definición, propusieron la siguiente expresión del coeficiente















donde ΔTs representa el sobrecalentamiento y ΔPs   psTspsTs es la diferencia
en presión de saturación correspondiente a las temperaturas de saturación y de pared.
Como puede apreciarse, esta correlación se caracteriza por la ausencia del flujo de
calor en su expresión.
2.2.3.2. Correlaciones basadas en variables reducidas
Mostinski
La correlación de Mostinski [10] está basada en la aplicación de la ley de los estados
correspondientes, de forma que el ajuste de los datos experimentales se hace en fun-
ción de la presión reducida pr   ppc, donde pc es la presión crı́tica del fluido. Esta
correlación no involucra las caracterı́sticas ni de la superficie ni del fluido, y propor-
ciona resultados aceptables en una amplia variedad de fluidos y en un gran intervalo
de presiones reducidas. La expresión propuesta para el coeficiente de transferencia
de calor es:
hnb   0.00417q0.7 p0.69c Fpr (2.9)
Tal como se ha comentado, en esta correlación la rugosidad de la superficie no es
tenida en cuenta, y el coeficiente de transferencia de calor depende del flujo de calor
a través del término q0.7. Los efectos de la presión sobre la evaporación nucleada se
tienen en cuenta a través del factor de corrección adimensional Fpr, que depende
únicamente de la presión reducida pr y cuya expresión es:






Esta correlación [3] fue obtenida a través de experimentos con los refrigerantes R21,
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R113 y R114, utilizando calentadores de placa horizontales con diferentes rugosida-
des y suponiendo la existencia de una semejanza termodinámica que permitiera el
uso de la misma correlación para los tres fluidos. Todos los datos obtenidos por los









donde M es la masa molecular del fluido, Tc su temperatura crı́tica, y la rugosidad de
la superficie se toma Rp  0.125μm.
Cooper
Esta correlación [11] está basada en la presión reducida, al igual que la correlación de
Mostinski [10], pero con la diferencia de que, tal como Nishikawa y Fujita, incluye la
rugosidad de la superficie Rp en la correlación, ası́ como la masa molecular del fluido
M. Para superficies planas horizontales la expresión propuesta es:
hnb  55pr0.120.4343 lnRp0.4343 ln pr0.55M0.5q0.67 (2.12)
Se trata, como puede apreciarse, de una correlación dimensional en lo que se
refiere al flujo de calor, que debe expresarse en W/m2, y a la rugosidad, que ha de
expresarse en μm. En ausencia de datos sobre la rugosidad, el autor propone tomar
Rp  1.0μm. De acuerdo con esta ecuación, el coeficiente de transferencia de calor
crece cuando se incrementa la rugosidad, lo que puede interpretarse razonablemen-
te en el sentido de que un incremento de la rugosidad implica un incremento en el
número de posibles sitios de nucleación. Esta correlación puede aplicarse a presio-
nes reducidas de entre 0.001 y 0.9, y a fluidos con masas moleculares de entre 2 y
200, representando una buena alternativa, dada su simplicidad, cuando la información
disponible sobre las propiedades del fluido es pobre o incompleta.
Gorenflo
Este método [12] se basa en agrupar las variables que influyen sobre el coeficiente de
transferencia de calor en un conjunto de factores que permiten definir un coeficiente
de transferencia de calor reducido en la forma
hnb
h0
 Fqqq0Fpprpr0F f Pf Pf ,refFw (2.13)
donde el subı́ndice 0 denota un cierto estado de referencia, de forma que h0 es un
valor de referencia constante para todos los fluidos. Las funciones F son funciones
adimensionales independientes que dan cuenta de la influencia de distintos factores:
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Fq y Fp representan los efectos del flujo de calor y la presión reducida, Ff repre-
senta la influencia de las propiedades termofı́sicas del fluido a la presión reducida de
referencia pr0, y Fw la influencia de la rugosidad y el material de la superficie. Las
expresiones propuestas y la notación empleada para cada función se dan en lo que
sigue.










donde q0   20 kWm2, y la dependencia del exponente con la presión reducida es
npr   0.9 0.3p0,15r (2.15)
para el agua, y
npr   0.95 0.3p0,3r (2.16)
para el resto de fluidos. El valor de referencia que se toma para la presión reducida es











para el agua, y para cualquier otro fluido es:







Respecto de la influencia de la propiedades termofı́sicas del fluido, la parte rela-
cionada con la variación de dichas propiedades con la presión ya está incluida en el
término Fp, y resta incluir la influencia de las diferencias en las propiedades para dis-
tintos fluidos a una misma presión reducida. Este último efecto se modela mediante










es decir, el cociente entre la pendiente de la curva de saturación en el diagrama pT
y la tensión superficial, ambas tomadas a la presión reducida de referencia pr0   0.1.
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donde Pf ,ref   1μmK) 1.










siendo Rp0   0.4μm. Como puede apreciarse, el primer factor tiene en cuenta la
rugosidad, mientras que el segundo da cuenta de la influencia del material, tomando
como referencia el comportamiento del cobre.
Esta correlación es aplicable para presiones reducidas desde 0.0005 hasta 0.95.
Jung
Esta correlación [13] también hace uso de variables reducidas, y se obtuvo a partir
de datos para refrigerantes halogenados puros. En este trabajo se identificaron algu-
nos grupos adimensionales que afectan a la transferencia de calor evaporativa y que














donde A es la superficie de intercambio y ν es la viscosidad cinemática del fluido. El
exponente c1, que determina la influencia del flujo de calor, es una caracterı́stica pro-
pia del fluido, y presenta una fuerte dependencia tanto con la presión reducida como








Esta correlación predice los datos con una desviación media menor del 7%, inclu-
so considerando todo el intervalo de flujos de calor hasta el propio flujo crı́tico [14].
2.3. Flujo evaporativo
La evaporación en flujo se caracteriza por incluir conjuntamente la contribución
de la convección y la contribución de la evaporación. Este proceso de evaporación se
ha estudiado tanto en conductos verticales como en conductos horizontales, con sec-
ciones circulares o rectangulares. A diferencia de la evaporación en piscina, que sólo
se emplea para refrigerar componentes electrónicos y en ciertos sistemas de refrige-
ración industriales, la evaporación en flujo posee un amplio espectro de aplicaciones.
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Actualmente la evaporación en flujo ha adquirido relevancia en su aplicación a
los motores de combustión interna debido a sus posibles beneficios, que incluyen, de
forma directa, la posible disminución del tiempo de calentamiento, la obtención de
una distribución de temperatura más uniforme y la reducción del costo asociado a
los componentes del sistema de refrigeración debido al uso de presiones más bajas y,
de forma indirecta, la posibilidad de reducir las pérdidas por fricción, el consumo de
combustible y las emisiones contaminantes.
Sin embargo, como ya se ha comentado, la aplicación de esta técnica al siste-
ma de refrigeración de los MCIA comporta una serie de desafı́os e inconvenientes,
debido a la posibilidad de generación excesiva de vapor y la eventual transición a
la evaporación en pelı́cula. Los daños asociados a una excesiva generación de vapor
aumentarı́an la pérdida de carga del sistema de refrigeración dificultando el flujo del
refrigerante; por otro lado, como ya se ha mencionado, en la evaporación en pelı́cula
disminuye el flujo de calor desde la pared por lo que la temperatura aumenta, lo cual
podrı́a poner en peligro la integridad del motor.
En lo que sigue, primero se revisarán brevemente los patrones de flujo bifásico,
a continuación se describirán y discutirán las correlaciones más utilizadas en la des-
cripción del flujo evaporativo. Puesto que en aquellas porciones de las galerı́as de
refrigeración de un motor en que es esperable la existencia de ebullición el flujo pue-
de considerarse predominantemente horizontal, el estudio presentado se circunscribe
a este tipo de flujo.
2.3.1. Patrones de flujo
Durante el proceso de flujo evaporativo se pueden distinguir una serie de patrones
de flujo bifásico que conducen al final a la presencia de una única fase vapor. Dichos
patrones, que se ilustran en la figura 2.2 junto con los correspondientes regı́menes de
transferencia de calor, son los siguientes:
Flujo de burbujas: en este régimen el vapor se encuentra en forma de pequeñas
burbujas dispersas en la fase lı́quida. La forma y el tamaño de dichas burbu-
jas son muy variados, pero siempre poseen dimensiones mucho menores que
diámetro hidráulico de la sección por donde transitan.
Flujo taponado: al incrementarse la fracción de vapor, las burbujas experimen-
tan colisiones y la consiguiente coalescencia dando lugar a burbujas de ma-
yores dimensiones y forma semiesférica, con tamaños del orden del diámetro
hidráulico de la sección por donde transitan.
Flujo anular: en este régimen las burbujas de vapor son alargadas y del perı́me-
tro de la sección por donde transitan. La mezcla bifásica está cubierta por una
































Figura 2.2. Patrones de flujo y regiones de transferencia de calor en flujo evaporativo.
fina pelı́cula de fluido en estado lı́quido, y la interfaz lı́quido-vapor presenta
pequeñas ondulaciones.
Flujo anular con arrastre: este régimen se caracteriza por no tener una fina
pelı́cula de fluido en estado lı́quido en el perı́metro de la sección de paso, sino
pequeñas gotas distribuidas en el seno del vapor.
Flujo en neblina: En este régimen de flujo toda la sección por donde transita el
flujo está lleno de vapor, el cual arrastra en su seno gotas de lı́quido.
Fase única: está caracterizada por la ausencia total de fase lı́quida, tanto en
forma de pelı́cula como de gotas.
Existen en la literatura [15] modelos y correlaciones que permiten determinar los
gastos másicos caracterı́sticos que determinan la transición entre patrones de flujo.
2.3.2. Transferencia de calor en flujo evaporativo
Es bien conocido que el proceso de transferencia de calor por evaporación en
flujo es un fenómeno complejo, ya que depende de una serie de condiciones tales co-
mo el flujo de calor, las propiedades del fluido, la geometrı́a de la sección por donde
circula el fluido, y las condiciones de temperatura y presión del fluido, a diferencia
de la evaporación en piscina, en que el coeficiente de transferencia de calor depende
en menor grado del flujo de calor. Adicionalmente, el flujo evaporativo implica mu-
chos fenómenos diferentes (crecimiento de burbujas, desprendimiento, coalescencia,
colapso), fenómenos que tienen lugar en diferentes escalas espaciales y temporales y
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que aún no son comprendidos satisfactoriamente [16] e incluso no son susceptibles
de un estudio experimental detallado [17]. Dado que en el presente trabajo se consi-
dera únicamente la transmisión de calor en flujo evaporativo con subenfriamiento, en
lo que sigue sólo se tendrá en cuenta dicho caso.
Durante las últimas décadas se han propuesto y desarrollado numerosos mode-
los para predecir la transferencia de calor en flujo evaporativo [18]. Dichos modelos
pueden ser clasificados en tres categorı́as:
1. Correlaciones empı́ricas para el flujo de calor, que permiten únicamente la pre-
dicción de un coeficiente global de transferencia de calor, debido a que no in-
cluyen ingredientes relativos a los mecanismos que intervienen en el fenómeno
de transferencias de calor. Además, dichas correlaciones no permiten distinguir
la cantidad de calor transferido a cada fase (liquido y vapor).
2. Correlaciones empı́ricas para el reparto de flujos de calor, que difieren de las
anteriores en que informan sobre qué cantidad de calor es transferida hacia
cada fase, de manera que no proporcionan información sobre el valor absoluto
de dichos flujos de calor, sino solamente sobre su magnitud relativa.
3. Modelos mecanicistas de transferencia de calor en flujo evaporativo, que per-
miten determinar el flujo de calor de forma independiente para ambas fases, y
toman en cuenta los diversos mecanismos que intervienen en fenómeno. Por
lo tanto, estos modelos se pueden utilizar en principio para predecir el flujo
de calor de pared tanto en su valor global global como en lo que respecta al
reparto de flujos.
Desde el punto de vista de las galerı́as de refrigeración de motores, los modelos de
más interés son los del primer grupo, por lo que serán descritos con cierto detalle
en el apartado 2.3.3. Respecto a los modelos de reparto de flujos, en [18] puede en-
contrarse una buena revisión, incluyendo las muy citadas aportaciones de los propios
autores [19]. Finalmente, si bien los modelos mecanicistas ofrecen en principio la
alternativa más atractiva, al proporcionar conjuntamente el flujo total y su reparto, no
es menos cierto que dichos modelos precisan a su vez de submodelos y correlaciones
para determinar los parámetros relativos a los distintos mecanismos fı́sicos conside-
rados. Esto implica la necesidad de obtener y validar una cantidad considerable de
información empı́rica [20, 21] y determina que la aplicabilidad de estos modelos haya
sido aún objeto de estudio recientemente [22].
2.3.3. Correlaciones para flujo evaporativo
Las correlaciones empı́ricas para el flujo de calor están mayoritariamente basadas
en dos conceptos [23]:
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Superposición de flujos, en que se consideran simultáneamente las contribu-
ciones de la convección monofásica y de la ebullición.
Descripción separada, en que para cada intervalo de la curva de ebullición (fi-
gura 2.1) se establece una expresión para la contribución dominante.
En lo que sigue se revisan las formulaciones más significativas de ambos conceptos.
2.3.3.1. Modelos de superposición
En los modelos basados en el método de superposición se asume que el flujo
de calor total qw puede obtenerse a partir de alguna combinación de un componente
puramente convectivo qf c y un componente de ebullición nucleada qnb. La formu-




f c  q
n
nb (2.24)
donde n es una constante empı́rica a determinar. El atractivo de estos modelos reside
principalmente en que proporcionan las ası́ntotas correctas en la transición al flujo sin
ebullición, en que el componente de ebullición nucleada se hace cero y sólo está pre-
sente el componente convectivo. A continuación se discuten las correlaciones más
utilizadas. En particular, no se describirán el modelo de Steiner y Taborek, ya que es
aplicable exclusivamente a flujos verticales, ni el modelo basado en patrones de flujo
de Kattan et al. [25] ya que el desconocimiento de dichos patrones en el caso de las
galerı́as del sistema de refrigeración implica una incertidumbre excesiva y que puede
compensar las potenciales ventajas del método.
Chen
Tomando el caso particular de n   1 en la ecuación (2.24) se obtiene el modelo
aditivo simple propuesto por Chen [26] , viniendo el flujo total dado por:
qw   qf c  qnb (2.25)
de manera que la ebullición nucleada aparece como una corrección al efecto convec-
tivo de base, y es por ello que esta correlación es válida cuando la cantidad de vapor
(y consiguientemente la influencia de la ebullición nucleada) es pequeña.
El flujo de calor puramente convectivo se escribe como
qf c   Fhf cTw  Tl  Fq̃ f c (2.26)
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donde el coeficiente de transferencia de calor hf c se calcula mediante la ecuación de
Dittus-Boelter:








donde Dh representa el diámetro hidráulico del conducto, y Rel y Prl son, respectiva-








donde todas las propiedades del fluido empleadas (ρl, μl y cpl) se evalúan a la tempe-
ratura media del fluido.
El parámetro F es un factor de corrección que pretende dar cuenta del incremento
en la transferencia de calor producido por los efectos de microconvección asociados
con la agitación de las burbujas. Dicho factor está relacionado con el cociente entre el








En condiciones de subenfriamiento, es habitual suponer que F   1 [2], es decir,
se desprecian los efectos de la agitación de las burbujas. En general, el factor F se
expresa como una función del parámetro de Martinelli Xtt, dependencia que puede
ajustarse [27] a la siguiente expresión:
F  

2.35X 1tt  0.2130.736 : X
 1
tt  0.1
1 : X 1tt  0.1
(2.30)












donde x es el tı́tulo del vapor.
El término de ebullición nucleada se escribe como:
qnb   S hnbTw  Ts  S q̃nb (2.32)
donde q̃nb representa el flujo de calor por evaporación en piscina. Chen [26] empleó la
correlación de Forster y Zuber [9], ya mostrada en la ecuación (2.8). Dicha expresión
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se corrige con un factor multiplicativo denominado factor de supresión, S , que fue
introducido para dar cuenta de la disminución en la transferencia de calor que cabe
esperar debido a que el flujo forzado crea un gradiente de temperatura en la pared
más acusado que el que se da en la ebullición nucleada en piscina, lo que tiene un
efecto adverso sobre la nucleación de las burbujas, que es ası́ parcialmente suprimida.
El factor de supresión toma valores entre 0 (asintóticamente para una velocidad del
flujo infinita) y 1 (para flujo en reposo), y se dio en [26] en forma de gráfica, en
función del número de Reynolds bifásico Re2φ   F1.25Rel, aunque habitualmente se





El modelo de Chen es el que mayoritariamente ha sido empleado en las apli-
caciones del flujo evaporativo a la refrigeración de motores [2, 16], aun cuando su
aplicación a las galerı́as de refrigeración no es completamente evidente, ya que no
está claro cómo ha de definirse en tal caso en diámetro hidráulico [28]. El análisis
más completo sobre la aplicación del modelo de Chen a los motores de combustión
interna es probablemente el presentado por Robinson et al. [2], cuya principal conclu-
sión es que el modelo proporciona resultados aceptables en el régimen de ebullición,
salvo para el caso de bajas velocidades y bajas temperaturas de entrada del fluido. Por
otra parte, hicieron especial hincapié en la importancia de una representación adecua-
da de los efectos puramente convectivos, que vienen fuertemente influenciados por
tres aspectos en particular: el hecho de no estar el flujo totalmente desarrollado, ni
térmica ni hidrodinámicamente, la sensibilidad de la viscosidad del fluido a la tempe-
ratura, y la rugosidad de la superficie [29]. En relación con este último factor, en [30]
se destacó la importancia de la porosidad de la superficie en el régimen de ebulli-
ción nucleada, mostrándose el potencial de distintos recubrimientos para la mejora
del flujo de calor.
Más recientemente, Lee et al. [31] evaluaron el modelo de Chen comparándo-
lo con datos experimentales de flujo evaporativo subenfriado obtenidos tanto en un
dispositivo simulador como en motor real, usando una mezcla de agua y etilengli-
col al 50% [32]. Sus resultados sugieren que únicamente se requiere un factor de
corrección adicional para el término puramente convectivo.
Gungor y Winterton
Esta correlación [33] es una modificación de la correlación de Chen, basada en 3693
puntos experimentales que incluyen datos para el agua, el etilenglicol y cinco fluidos
refrigerantes. La expresión propuesta para el flujo de calor es exactamente la misma:
qw   qf c  qnb   Fhf cTw  Tl  S hnbTw  Ts
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Respecto de la contribución puramente convectiva, el término hf c se calcula a par-
tir de la correlación de Dittus-Boelter (2.27) pero haciendo uso de la fracción lı́quida
local  m 1  x, mientras que el factor multiplicativo de mejora F no se considera
función únicamente del parámetro de Martinelli Xtt, ecuación (2.31), sino también





y que representa el cociente entre el flujo de calor existente y el máximo flujo de calor
que podrı́a conseguirse de la total evaporación del lı́quido, y asimismo (en el caso de





y que se usa para tener en cuenta los efectos de la estratificación que puede darse
en flujo horizontal. De esta manera, la expresión propuesta para el factor F en flujo
horizontal puede escribirse como:
F 
 






Fr0.1 2Frll : Frl  0.05
1 : Frl  0.05
Para el caso de ebullición subenfriada, si bien se arguye que deberı́a considerarse
un factor de mejora ya que no deja de existir generación local de vapor, se propuso
tomar F  1 ya que de esta manera se obtuvo un mejor ajuste a los datos experimen-
tales.
En el término de ebullición nucleada se emplea, para el coeficiente de transferen-
cia de calor, la correlación de Cooper, ecuación (2.12), suponiendo una rugosidad de
1μm, es decir,
hnb  55 pr0.12 0.4343 ln pr 0.55M 0.5q0.67 (2.37)
mientras que para el factor de supresión S se emplea una ecuación similar a la ecua-
ción (2.33), pero cambiando una constante multiplicativa y modificando el exponente
del factor de mejora F, por lo que S ya no aparece como función del número de Rey-
nolds bifásico, sino separadamente de F y del número de Reynolds de la fase lı́quida.
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Asimismo, de nuevo se introduce el número de Froude como indicador del umbral de








Fr0.5l : Frl  0.05
1 : Frl  0.05
2.3.3.2. Modelos de descripción separada
En estos modelos se describen por separado el flujo de calor por convección y
la parte de la curva de evaporación que corresponde a la ebullición parcial y total-
mente desarrollada, teniendo en cuenta la transición entre la ebullición convectiva y
la ebullición nucleada. Los parámetros básicos de estos modelos son el numero de










donde el factor ΥFrl, cuya forma depende del modelo particular considerado, da
cuenta de los posibles efectos de estratificación en flujo horizontal, de forma análo-
ga a los factores ΞFrl en la ecuación (2.36) y ΛFrl en la ecuación (2.36). Si se
comparan los términos restantes de la ecuación (2.39) con la ecuación (2.31) se pue-
de apreciar que, obviando el factor Υ, el número de convección es básicamente una
simplificación del parámetro de Martinelli en que se desprecia el efecto de la dife-
rencia de viscosidad entre las fases lı́quida y vapor. Por tanto, los conceptos fı́sicos
en que se basan estos modelos no difieren grandemente de aquéllos en que se basa la
correlación de Gungor y Winterton, si bien la formulación precisa de los mismos es
distinta.
Los modelos de descripción separada están concebidos para el régimen comple-
tamente desarrollado de la evaporación, donde muestran en general un buen compor-
tamiento. Sin embargo, su comportamiento en la evaporación parcialmente desarro-
llado, cerca del inicio de la evaporación nucleada, no es tan bueno [16]. En contrapar-
tida, esto modelos tienen la ventaja de que, al ser esencialmente locales, se pueden
incorporar fácilmente a estudios de dinámica de fluidos computacional, en particular
a las galerı́as de refrigeración de un motor de combustión interna [23].
Entre los modelos mas representativos de esta estrategia, destacan los propuestos
por Shah [34] y por Kandlikar [35], que se comentan brevemente a continuación.
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Shah
Esta correlación fue desarrollada para ser utilizada tanto en geometrı́as horizontales
como verticales, y fue obtenida a partir de un conjunto de datos experimentales de
780 puntos provenientes de 18 experimentos independientes, cubriendo un amplio
rango de fluidos refrigerantes con una desviación promedio del 14%.
Como en los modelos anteriormente descritos, se consideran dos mecanismos
diferentes: la ebullición nucleada y la ebullición convectiva. Sin embargo, al contrario
que en los modelos de superposición, se toma como coeficiente de transferencia de
calor h únicamente al correspondiente a la mayor de las dos contribuciones, es decir,
h   hnb cuando domina la ebullición nucleada (es decir, si hcb  hnb), y h   hcb
cuando la contribución dominante es la de la ebullición convectiva (hnb  hcb).
La forma general de la correlación puede escribirse como [34]:
h
hf c
  ςCo,Bo, Frl (2.40)
donde, de forma idéntica a Gungor y Winterton, el término hf c se calcula a partir
de la correlación de Dittus-Boelter (2.27) haciendo uso de la fracción lı́quida local
 m1 x.
La dependencia de ς con el número de Froude no es explı́cita, sino que viene
dada por su efecto Υ sobre el número de convección indicado en la ecuación (2.39):
ΥFrl  
 
0.38Fr 0.3l : Frl  0.04
1 : Frl  0.04
(2.41)
donde, como puede apreciarse, el valor de Frl tomado como umbral del efecto de la
estratificación es ligeramente distinto del tomado en las ecuaciones (2.36) y (2.38).
Por su parte, las dependencias en los números de convección y ebullición son dis-
tintas dependiendo de la contribución considerada. Ası́, el coeficiente de transferencia




para todos los valores de Co y Bo, excepto si Co   1 y Bo   0.0003, caso en que no
es preciso calcularlo al ser siempre despreciable frente a hnb.
En el caso del coeficiente de transferencia de calor por ebullición nucleada, se






230Bo0.5 : Bo   0.0003
1 46Bo0.5 : Bo  0.0003 (2.43)
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mientras que para Co   1 se tiene
hnb
h f c
 A1Bo0.5 exp2.74Co A2 (2.44)
donde A1  14.7 si Bo  0.0011 y A1  15.43 si Bo   0.0011, mientras que
A2  0.1 si Co  0.01 y A2  0.15 si Co   0.01.
Kandlikar
Esta correlación fue desarrollada por Kandlikar [35] para condiciones de flujo satura-
do. Posteriormente [36], presentó una versión mejorada de dicho modelo en donde se
plantearon además las modificaciones requeridas para su uso con mezclas binarias,
y que fue extendida posteriormente para su aplicación al régimen de flujo evapora-
tivo subenfriado, utilizando como fluido refrigerantes una mezcla de etilenglicol y
agua [37], es decir, un tı́pico refrigerante de motor.
El principio en que se basa el modelo de Kandlikar es exactamente el mismo que
para el modelo de Shah, es decir, el coeficiente de transferencia de calor h se toma
como h  hnb cuando hcb   hnb, y como h  hcb cuando hnb   hcb. La diferencia
radica en las expresiones propuestas para cada uno de estos coeficientes. En primer
lugar, la función ΥFrl es distinta para la ebullición convectiva y la ebullición nu-
cleada para las condiciones en que los efectos de la estratificación son significativos,






mientras que para Frl  0.04 se tiene ΥFrl  1 en cualquier caso. Entonces, las




 1.136Co 0.9  667.2Bo0.7F f l1 x0.8 (2.46)
y para ebullición nucleada:
hnb
h f c
 0.6683Co 0.2  1058.0Bo0.7F f l1 x0.8 (2.47)
El término Ff l que aparece en las ecuaciones (2.46) y (2.47) es un parámetro
dependiente de la combinación entre fluido y superficie que pretende dar cuenta de las
caracterı́sticas del proceso de nucleación, en el mismo orden de ideas que la constante
Cqw introducida por Rohsenow, ecuación (2.3). Su valor para superficies de acero
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inoxidable es la unidad para cualquier fluido, mientras que para superficies de cobre
puede variar entre 1 (para el agua) y 2.2.
Respecto del término de convección monofásica hf c, si bien inicialmente [35]
se empleó la correlación de Dittus-Boelter, en su modelo mejorado [36] Kandlikar
sugirió el uso de correlaciones más recientes, tales como la de Petukhov y Popov:
hf c  
RelPrlζ2 







para 104  Rel  5 106, y la de Gnielinski:
hf c  
Rel  1000Prlζ2 








para 2300  Rel  104. El factor de fricción ζ empleado en las ecuaciones (2.48) y
(2.49) se calcula mediante la expresión:
ζ   	1.58 lnRel  3.28
2 (2.50)
Un aspecto particularmente interesante de la correlación de Kandlikar es que, co-
mo ya se ha comentado, es posible modificarla para considerar mezclas binarias, en
las que el inicio de la ebullición nucleada se desplaza hacia mayores temperaturas de
pared que en el caso del componente puro, y tanto más cuanto menos azeotrópica es
la mezcla [36]. En general, el modelo que se acaba de describir es aplicable a mez-
clas no azeotrópicas siempre que la influencia adversa de la difusión másica no sea
demasiado importante, siendo necesario únicamente evaluar el factor Ff l relativo a la
naturaleza del fluido y la superficie como un promedio másico de los correspondien-
tes a los dos componentes de la mezcla:
F f l   x1F
1
f l  x2F
2
f l (2.51)
donde xi es la fracción másica del componente i en la fase lı́quida.
Sin embargo, los intentos de introducir términos adicionales en el modelo para
poder considerar el caso en que los efectos adversos de la difusión másica son impor-
tantes no han dado resultados satisfactorios, en particular para las mezclas de agua y
etilenglicol con elevada proporción de este último [37].
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2.4. Dinámica de burbujas
Aparte de disponer de una estimación razonable de los flujos de calor, un aspecto
adicional a considerar para la aplicación de la ebullición nucleada a la refrigeración
de motores es la problemática a que puede dar lugar la presencia de burbujas en los
conductos. Si bien en régimen de flujo subenfriado dicha presencia se confina a una
capa estrecha inmediata a la pared del conducto, no es menos cierto que ello puede
crear inconvenientes cuando la sección del conducto es pequeña. Este es el caso, en
particular, de los sistemas avanzados basados en la refrigeración de precisión, que es
precisamente donde se espera un mayor potencial del empleo de la ebullición suben-
friada [38]. Por tanto, es conveniente disponer de información sobre los tamaños
tı́picos de las burbujas y su distribución. Además, tanto la distribución de tamaños
como su valor medio proporcionan importantes relaciones de cierre para los méto-
dos computacionales empleados para la predicción del flujo evaporativo en régimen
subenfriado [39].
El estudio del fenómeno de desprendimiento de burbujas fue abordado inicial-
mente por Forster y Zuber [9, 40] y Griffith et al. [41] en el caso de la ebullición en
piscina. La formación, el crecimiento y el desprendimiento de burbujas se rigen por
una serie de fuerzas, y a partir de la condición de equilibrio es posible determinar
aproximadamente el diámetro de la burbuja de vapor. Para el caso de la ebullición en
flujo, un tratamiento ası́ fue desarrollado por primera vez por Zeng et al. [42], con-
siderando el balance sobre la totalidad de la burbuja, y por Kandlikar y Stumm [43]
considerando dos volúmenes de control separados para las regiones delantera y tra-
sera de la burbuja. Este enfoque basado en fuerzas se ha aplicado a diferentes fluidos
y configuraciones de flujo [44–48]. Sin embargo, una seria dificultad proviene de la
incertidumbre que existe acerca de las expresiones a emplear para describir algunas
de las fuerzas que determinan el tamaño de la burbuja durante su crecimiento en su
sitio de nucleación. De hecho, numerosas investigaciones [42, 49, 50] ponen de ma-
nifiesto que los mecanismos básicos de la ebullición nucleada aún no se entienden
completamente. La amplia dispersión que se aprecia en el diámetro de las burbujas
puede ser debida a un aumento en la turbulencia asociada con factores tales como
las fluctuaciones de temperatura del refrigerante o efectos hidrodinámicos [51, 52]
y esta posibilidad es todavı́a objeto de numerosas investigaciones teóricas y experi-
mentales. En este sentido, se sugiere a veces que el principal mecanismo que influye
sobre el diámetro de las burbujas en flujo evaporativo es la temperatura de la micro-
capa lı́quida presente en el sitio de nucleación [53, 54], mientras que otros resultados
apuntan directamente a la temperatura del propio sitio de nucleación, de modo que
se puede suponer una temperatura constante cuando se modela el fenómeno [51]. Por
supuesto, las caracterı́sticas precisas de la superficie de calentamiento también deben













Figura 2.3. Representación esquemática de la formación, deslizamiento y desprendimiento
de burbujas.
desempeñar un papel importante en el desarrollo del proceso, tal como se demuestra
por ejemplo en el trabajo de Wu et al. [55].
Al contrario de lo que sucede con los modelos de predicción del flujo de calor,
existe un consenso bastante general en cuanto a la estructura y los métodos a emplear
para la predicción del tamaño de las burbujas, siendo las diferencias entre los distintos
autores básicamente de detalle. Por ello, y dado el contexto en que los fenómenos de
dinámica de burbujas se enmarcan en este trabajo, no se consideró necesario presentar
una revisión exhaustiva de la literatura relacionada, sino que se prefirió desarrollar un
modelo para superficies horizontales consistente con dichas aportaciones para, aparte
de ilustrar el tratamiento de estos fenómenos, proporcionar una cierta base al análisis
de las medidas de tamaño de burbujas presentado en el capı́tulo 3.
2.4.1. Un modelo de formación y evolución de burbujas
El punto de partida para la estimación del tamaño de las burbujas fue el modelo de
evolución propuesto por Zeng et al. [42]. En dicho modelo se supone que el proceso
de desprendimiento de las burbujas se lleva a cabo en tres fases: en primer lugar, la
burbuja está anclada en un sitio de nucleación, con una inclinación θ respecto de la
vertical debido a las fuerzas de arrastre hidrodinámicas que actúan sobre ella (véase la
figura 2.3, adaptada de [42]). Entonces, la burbuja crece hasta que alcanza un cierto
volumen crı́tico, momento en que abandona el sitio de nucleación, de manera que
comienza la segunda fase, en la que la burbuja se desliza en contacto con la pared
y en posición vertical (θ   0), continuando su crecimiento hasta que alcanza un
volumen tal que las fuerzas de flotación son lo suficientemente fuertes como para que
la burbuja se desprenda de la pared.








Figura 2.4. Fuerzas que actúan sobre una burbuja al abandonar el sitio de nucleación.
Las distintas fuerzas que actúan sobre la burbuja se representan en la figura 2.4:
Fsd es la fuera de arrastre cuasiestacionaria, Fsl es la fuerza de empuje asociada con
los esfuerzos cortantes en la pared, Fbcy es la fuerza de flotación y Fdu es la fuerza de
arrastre no estacionaria asociada al crecimiento asimétrico de la burbuja. La fuera de
arrastre estacionaria está dada por:


























En las ecuaciones (2.52) y (2.53) u representa la velocidad de la burbuja relativa
al flujo, r es el radio, y el número de Reynolds de la burbuja Reb y el gradiente











2.4. Dinámica de burbujas 47
donde y es la coordenada perpendicular a la pared. Para estimar el perfil de velocidad
relativa en las proximidades de la pared, se supone que puede obviarse la presen-
cia de las burbujas, por lo que puede emplearse una expresión para flujo turbulento

















siendo los valores de las constantes de ajuste ξ  0.41, χ  11 y c  7.4. La





donde la velocidad de fricción en la pared uτ está dada por
uτ   τwρl12 (2.58)
que viene determinada por el esfuerzo cortante en la pared τw, que a su vez puede








donde Ul es la velocidad del fluido promediada a la sección de paso. Es por tanto
claro que se precisa de alguna estimación de la rugosidad de la superficie para poder
evaluar el esfuerzo cortante en la pared. Si bien algunos estudios sobre ebullición en
piscina [56] sugieren que la rugosidad puede estimarse mediante correlaciones para
el rango de micro-rugosidades, aquı́ se prefirió su determinación directa (véase el
apartado 3.6.2).
Respecto de la velocidad relativa de la burbuja se definió, siguiendo a Situ el
al. [57] un coeficiente de velocidad relativa dado por
Cr  uU (2.60)
de manera queCr  1 cuando la burbuja no se desliza, y se anula cuando la velocidad
de la burbuja es la misma que la del fluido. Entonces, a partir delas ecuaciones (2.55)
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r3πg ρl  ρg (2.62)





Cs  r2  r r

(2.63)
donde Cs es una constante empı́rica que da cuenta de los efectos de la presencia de
la pared y para la que se sugiere tomar un valor de 20/3. El uso de la ecuación (2.63)
requiere de la determinación de la evolución temporal del radio de la burbuja y sus
derivadas temporales, pero no existe un consenso generalizado sobre cuál deba ser la
expresión a emplear. Zeng et al. [42] adoptaron un modelo de crecimiento controlado
por difusión propuesto por Zuber [40], de acuerdo con el cual la evolución temporal





αlt1 2  Gbt1 2 (2.64)
donde b es una constante empı́rica que tiene en cuenta los efectos de la asfericidad
de la burbuja, t es el tiempo y Ja es el número de Jacob, definido como
Ja  ρlcp,l Tw  Ts
ρgllg
(2.65)
El uso de la ecuación (2.65) plantea dos problemas principales: cómo determinar
la constante b y qué valor tomar para el exponente de t. Mientras que en la referencia
original se suponı́a que b debe tomar valores entre 1 y 1.73, dependiendo de las
condiciones del flujo y de las caracterı́sticas del sitio de nucleación, Steiner et al
[44] obtuvieron el mejor ajuste a sus medidas realizadas con agua tomando b 
0.21, mientras que Cho et al. [47] informaron de valores que iban desde 0.48 hasta
24.24, dependiendo del fluido de trabajo, la presión, la temperatura de pared, etc.
Con respecto al exponente del tiempo, según Thorncroft et al. [58] se cumple que
rtn con n entre 1/3 y 1/2, mientras que Chen et al. [59] reportaron una valor de
aproximadamente 1/4.
En el instante en que la burbuja abandona el sitio de nucleación, se supone que los
términos inerciales son despreciables, lo que se justifica al ser la densidad de la fase
vapor mucho menor que la de la fase lı́quida. Además, también se desprecia el efecto
de la tensión superficial, simplificación que puede hacerse siempre que la presión no
sea demasiado alta [55]. Con estas hipótesis, el balance de fuerzas queda como sigue:
0  Fsd  Fdusenθ (2.66)
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0   Fbcy   Fdu cos θ  Fsl (2.67)
Sin más que sustituir las ecuaciones (2.52), (2.53), (2.62) y (2.63) en las ecuacio-


















cos θ  0 (2.69)
donde el parámetro adimensional ρ  se define como
ρ   ρl  ρg
ρl
Resolviendo el sistema formado por las ecuaciones (2.68) y (2.69) se obtienen
entonces los valores del radio de la burbuja al inicio del deslizamiento rd y del ángulo
de inclinación θ.
El radio de la burbuja en el instante en que abandona la superficie se determina
ahora suponiendo que la burbuja se mueve a la misma velocidad que el fluido, de
forma que tanto la fuerza de arrastre como la fuerza de empuje son nulas y la burbuja
se mantiene en posición vertical (θ  0), con lo que se cumple que
0  Fbcy   Fdu (2.70)
Haciendo uso de las ecuaciones (2.62) y (2.63), la ecuación (2.70) puede escri-








que de nuevo requiere conocer la evolución temporal del radio de la burbuja, pero
ahora entre el inicio del deslizamiento y el momento del desprendimiento. Suponien-
do que el proceso sigue estando esencialmente controlado por la difusión, es razona-
ble suponer una dependencia temporal tal como la indicada por la ecuación (2.65),
pero con un valor distinto para el parámetro que representa la asfericidad, ya que
ésta ha de verse afectada por el movimiento de la burbuja. Si además se introduce
explı́citamente en la ecuación el instante td en que la burbuja abandona el sitio de
nucleación, como sugieren Cho et al. [47], la dependencia temporal del radio de la
burbuja queda:




αlt  td12  rd  Gbdt  td12 (2.72)
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donde bd es la constante de crecimiento de la burbuja durante el deslizamiento, que
deberı́a ser en general menor que la constante de crecimiento b para la burbuja en
el sitio de nucleación, ya que el área de contacto de la burbuja con la superficie de-
crece tras la salida de la burbuja del sitio de nucleación [47]. Ahora, el radio rlo de
desprendimiento de la burbuja puede expresarse en términos del tiempo de desliza-
miento tsld   tlo   td, esto es, del intervalo entre el instante de la salida y el instante
del desprendimiento tlo, como
rlo  rd Gbdt
1 2
sld (2.73)
En consecuencia, en el momento del desprendimiento de la burbuja la ecuación














































De esta manera, el problema queda formalmente cerrado, y es posible relacionar
el radio de salida rd anteriormente obtenido con el radio de desprendimiento rlo,
siempre que se disponga de una estimación del valor de la constante empı́rica bd. En
efecto, conocidos rd y bd (y por tanto Gbd) puede calcularse ϕ y entonces la ecuación
(2.76) puede resolverse para obtener r , siendo inmediato determinar rlo.
Sin embargo, el conocimiento de bd, que es el factor clave de este desarrollo,
implica en principio disponer de datos sobre la evolución del tamaño de burbujas in-
dividuales o, al menos, de valores tanto para rlo como para rd de una misma burbuja,
lo cual no es trivial. En definitiva, pese a que un modelo como el descrito tiene en
cuenta todos los procesos relevantes, sus resultados son extremadamente dependien-
tes de parámetros empı́ricos de difı́cil determinación y, en particular, de las constantes
de crecimiento b y bd. A este respecto, en el apartado 3.6.3 se describirá la alternativa
propuesta en [60] para la estimación de estas constantes en el contexto de las medidas
realizadas en el presente trabajo.
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Capı́tulo 3
Estudio experimental en conducto simple
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3.1. Introducción
Por lo general, los estudios experimentales sobre transferencia de calor en flujo
evaporativo se llevan a cabo inicialmente en geometrı́as simples, con fin de poder
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representar las condiciones tanto térmicas como fluidodinámicas del proceso real en
motor, pero evitando en una primera etapa la complejidad geométrica de las seccio-
nes de paso por donde circula el fluido refrigerante en los motores de combustión
interna, tanto en el bloque motor como en la culata. Esta es también la aproxima-
ción adoptada en este trabajo, y los trabajos correspondientes son los descritos en el
presente capı́tulo.
Primeramente, se describe el diseño y las caracterı́sticas constructivas de un cir-
cuito cerrado, que posee una sección de calentamiento dotada de acceso óptico. El
montaje se basa en ideas que han sido propuestas en algunos sistemas utilizados
previamente para estudios de transferencia de calor en flujo evaporativo [1–10]. La
principal diferencia radica en el método empleado para elevar la temperatura de la
zona de calentamiento que tiene contacto con el fluido refrigerante, para lo cual se ha
utilizado un fluido térmico que transfiere el calor a la sección de calentamiento.
Después se describe el procedimiento de medida de flujos de calor, que se vali-
da en el caso lı́mite bien conocido de la transferencia de calor puramente convectiva
(monofásica), y que se emplea a continuación para determinar el flujo de calor en
condiciones de ebullición nucleada en subenfriamiento, considerándose velocidades
del refrigerante menores que las habituales en la literatura. Para disponer de un cri-
terio para la evaluación y análisis de los resultados, se ha empleado una correlación
del tipo del modelo de Chen, descrito en la sección 2.3.3.1, pero incorporando cier-
tas mejoras en la descripción del régimen de subenfriamiento. Como resultado del
análisis de los resultados, se ha identificado una dependencia adicional del factor de
supresión con el número de Prandtl.
Finalmente, se describe el estudio realizado sobre los tamaños de las burbujas
a partir de imágenes adquiridas en el mismo montaje experimental. Los resultados
se analizaron sobre la base del modelo descrito en el apartado 2.4.1, obteniéndose
resultados verosı́miles para el tamaño promedio a distintas velocidades, presiones y
temperaturas de pared, y tendencias consistentes bajo cambios estas variables. Adi-
cionalmente, se discute la posibilidad de estimar la distribución de tamaños y su
posible relación con las caracterı́sticas de la superficie.
3.2. Descripción de la instalación
El conducto experimental fue diseñado para provocar la evaporación bajo condi-
ciones de flujo forzadas similares a las encontradas en el sistema de refrigeración de
los motores de combustión interna. Con este fin, se construyó un sistema consistente
en dos circuitos independientes que intercambian calor sólo en la sección de prueba.
El fluido refrigerante considerado fluye a través del primer circuito (véase la parte
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superior de la figura 3.1), que comprende un depósito, un intercambiador de calor,
una bomba y un calentador eléctrico, de modo que tanto la temperatura como el cau-
dal volumétrico de lı́quido refrigerante en la entrada de la sección de prueba, puede
mantenerse en los valores prescritos.
En el caso del caudal volumétrico, esto se logra mediante el ajuste manual de una
válvula de control y la válvula de by-pass de la bomba. En el caso de la temperatura,
se utiliza una doble estrategia de control: primero, la temperatura del refrigerante se
regula por medio de un intercambiador de calor equipado con una válvula de sole-
noide y un controlador PID que utiliza la medición proporcionada por un termómetro
de resistencia (DTR) situado en la salida del conducto de prueba; entonces, la tem-
peratura del refrigerante se eleva por medio de un calentador eléctrico situado aguas
abajo de la bomba, y cuyo suministro de calor está regulado por medio de un segundo
controlador PID cuya señal de entrada es la temperatura medida por un DTR situado
justo aguas arriba del conducto de prueba. Además, este circuito está equipado con
sensores de presión que permiten determinar la caı́da de presión a través del conducto
de prueba.
El segundo circuito, mostrado en la parte inferior de la figura 3.1, es el circuito
de calentamiento, en el que se utiliza aceite térmico como fluido de calentamiento
para el conducto de prueba. Este circuito de calentamiento, que ya se habı́a utiliza-
do y validado anteriormente en diferentes aplicaciones [11, 12], incluye un depósito
de expansión, una bomba de aceite eléctrica, sistemas de control de temperatura y
presión, y diferentes válvulas para permitir la modificación de los flujos de masa. El
calor se suministra al aceite térmico mediante un calentador eléctrico que consta de
tres resistencias (de 12.5 kW de potencia nominal cada uno). El sistema puede su-
ministrar aceite térmico a temperaturas de hasta 300 C y con caudales volumétricos
de hasta 6, 5m3 h. La temperatura del aceite que abandona el sistema está controlada
por un PID que conecta o desconecta las diferentes resistencias disponibles. La tasa
de flujo se controla mediante el ajuste manual de las válvulas hasta que se alcanza el
valor deseado para el flujo de masa del aceite.
La sección de prueba es un conducto rectangular horizontal de aluminio cuyas
dimensiones son 1000 mm de largo, 52 mm de ancho y 52 mm de alto. La sección
de calentamiento es de 40 mm de ancho y 300 mm de largo, y está situada a 550 mm
de distancia de la entrada, es decir, más de 10 diámetros hidráulicos, de modo que
el flujo debe estar razonablemente desarrollado y por lo tanto se debe esperar que la
evolución de las burbujas no se vea afectada significativamente por flujos secunda-
rios. Con esta disposición, sólo una parte del flujo que circula dentro del conducto
está en contacto con la superficie del calentador y alcanza la temperatura de satu-
ración. Un esquema de este tramo de medición se muestra en la figura 3.2, donde
puede apreciarse que se incluyó una ventana transparente con el fin de permitir la



































Figura 3.1. Esquema del circuito experimental.
confirmación visual de la aparición de la ebullición y la toma de imágenes para la de-
terminación de los tamaños de burbuja. Esta ventana se construyo en policarbonato
con una conductividad térmica k = 0.22 W/mK, y su uso implica una cierta pérdida
de calor de baja magnitud hacia los alrededores. Asimismo, puesto que la integridad
de la ventana de policarbonato queda comprometida para temperaturas por encima
de 160  C, se limitó la temperatura máxima de ensayo a 160  C, lo que por otra parte
no supone ninguna restricción esencial para el estudio planteado.
El bloque calentador consiste en una pieza de aluminio con un orificio en su
centro, y a través del cual circula el aceite térmico suministrado por el circuito de
calefacción descrito anteriormente. Por lo tanto, se produce transferencia de calor
por convección desde el aceite caliente al bloque calentador, y posteriormente por











Figura 3.2. Sección de medida.
refrigerante a través de la superficie de calentamiento. Los detalles de la instrumenta-
ción empleada para permitir la determinación del flujo de calor al refrigerante se dan
posteriormente en el apartado 3.4.
3.3. Instrumentación
3.3.1. Medidas térmicas
La medida de las temperaturas en la zona de calentamiento fue llevada a cabo
mediante termopares de tipo K, con un error del 1% , mientras que para la tempera-
tura del fluido utilizado para transferir calor a la zona de calentamiento se utilizaron
termómetros de resistencia con error del 0.1%, e igualmente para el fluido refrige-
rante, tanto para la entrada como a la salida de la sección de medida.
Para medir y controlar el flujo del fluido refrigerante se utilizó un caudalı́metro
electromagnético Isomag Millenium (figura 3.3a), montado en el circuito de refrige-
ración a la salida del conducto de medida. La medición de flujo de aceite térmico
se realizó con un caudalı́metro Emerson modelo F025 basado en el efecto Coriolis
(figura 3.3b) y con un error del 0.1%.
La adquisición de datos se llevó a cabo mediante un data logger Agilent modelo
34970 (figura 3.4). Todas las señales de los termopares y termómetros de resistencia,
ası́ como de los sensores de presión y los caudalimetros (tanto del fluido refrigerante
como del aceite térmico) fueron adquiridas y posteriormente almacenadas a través de
este dispositivo.
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(a) (b)
Figura 3.3. Caudalı́metros: refrigerante (a) y aceite (b).
Figura 3.4. Sistema de adquisición.
3.3.2. Caracterizacion de la superficie de calentamiento
La rugosidad de la superficie de calentamiento se determinó sobre una muestra
del mismo material, mediante un rugosı́metro Mahr M2 Perthometer (figura 3.5), con
un rango de medición de hasta 150 μm, y filtro de perfil con corrección de fase según
la norma ISO 11562 y longitud de corte de 0,25 mm. La distribución de rugosidad se
obtuvo con un nanoindentador Agilent G-200 con punta piramidal de tipo Berkovich.
Se realizó un barrido de 100μm 100μm en la superficie de la muestra, aplicando una
carga de 6μN en la punta con el fin de mantenerla en contacto con la superficie.
3.3.3. Adquisición de imágenes
La adquisición de datos experimentales relativos al tamaño de las burbujas se
realizó mediante técnicas ópticas, a través de la toma de imágenes con una cáma-
ra de alta velocidad PCO Sensicam, mostrada en la figura 3.6. Dicha cámara tiene
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Figura 3.5. Rugosı́metro.
Figura 3.6. Cámara de alta velocidad.
una resolución de 1276 pı́xeles, y una capacidad de 10 imágenes por segundo. Se
utilizó además como trigger un generador de señales TTI TG210 con un rango de
frecuencia desde 0.2 Hz hasta 2 MHz, y se empleó luz blanca con una potencia de
300 W.
3.4. Determinación de flujos de calor
La temperatura de la superficie del calentador se midió con seis termopares de
tipo K (indicados como ”T” en la figura 3.7) insertados a una profundidad de 1 mm
en el bloque de calentamiento y dispuestas en tres secciones (etiquetadas ”A”,”B” y
”C” en dicha figura) a lo largo del calentador y espaciadas 50 mm. Como se mues-
tra también en la figura, se insertaron termopares adicionales a alturas intermedias
(indicadas en la figura como ”M” y ”B”) entre la superficie del calentador y el con-
ducto por donde circula el aceite térmico. Las lecturas de estos termopares junto con
las de los de la superficie permitieron, conocida la conductividad térmica del mate-
rial, estimar el flujo de calor hacia el refrigerante, una vez alcanzadas condiciones de
transferencia de calor estacionaria.
Como ejemplo de las medidas realizadas, en la figura 3.8 se muestran los resul-
tados obtenidos para dos condiciones de flujo y temperatura. Se puede observar que,






Figura 3.7. Posición de los termopares en el bloque de calentamiento.
como se podrı́a esperar en vista de que dos fluidos que fluyen en direcciones opues-
tas están intercambiando calor, la temperatura aumenta a lo largo del calentador; sin
embargo, el gradiente vertical de temperatura es esencialmente constante a lo largo
del calentador, y alrededor de 50 veces mayor que el gradiente horizontal. En con-
secuencia, es razonable admitir que existe un flujo de calor muy aproximadamente
uniforme en la dirección vertical, lo que permite estimar el flujo de calor transmitido




































Figura 3.8. Medidas brutas de temperatura en el bloque calentador: 0.1 ms 1, 90 C (a) y
0.15 ms 1, 105 C (b).
El procedimiento de determinación de los flujos de calor se validó, en primera
instancia, en condiciones monofásicas, con el fin de minimizar cualquier incertidum-
bre respecto de los valores de flujo de calor esperables. Para ello, se escogieron tem-
peraturas lo suficientemente bajas como para poder descartar tanto la presencia de
ebullición como de desgasificación del fluido. Los valores de flujo de calor obtenidos






















16 ºC, 0.10 m/s
30 ºC, 0.12 m/s
60 ºC, 0.14 m/s
Correlación
Figura 3.9. Validación en convección monofásica.
experimentalmente se compararon con los proporcionados por la ecuación
qf c   hf c Tw  Tb (3.1)
calculándose el coeficiente de transferencia de calor por convección mediante una
ecuación del tipo Dittus-Boelter pero modificada según algunas de las lı́neas indica-
das por [13] en la forma










donde las variables μb y μw que aparecen el el término adicional con respecto a la
ecuación (2.27) representan la viscosidad del fluido evaluada, respectivamente, a la
temperatura del fluido y a la temperatura de la pared. El diámetro hidráulico del






En la figura 3.9 se pueden ver los resultados de esta validación para tres tempe-
raturas de entrada y caudales del fluido refrigerante, pudiendo comprobarse que los
resultados experimentales muestran muy buen acuerdo con la correlación estándar.
En consecuencia, cabe esperar que los resultados obtenidos en presencia de ebulli-
ción sean lo suficientemente fiables.
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Finalmente, se determinaron las incertidumbres en las medidas, tanto debidas a
la estabilidad proporcionada por el sistema de control del montaje como resultantes
de la sensibilidad de los sensores empleados, y se estimaron las incertidumbres en los
parámetros calculados de acuerdo con las técnica de propagación de errores indicadas
en [14]. Los resultados se muestran, respectivamente, en las porciones superior e
inferior de la tabla 3.1.




Gasto másico (kg s 1)  0.5%
Potencia calorı́fica (W) 10.7–18.0
Flujo de calor (W m2) 10.8–18.2
3.5. Estudio del flujo de calor
3.5.1. Correlaciones de referencia
Si bien los resultados de flujo de calor en condiciones monofásicas que se han
descrito en el apartado anterior indican la fiabilidad del procedimiento de determina-
ción de dichos flujos, resulta obvia la necesidad de disponer de un modelo de refe-
rencia que permita evaluar la verosimilitud de los resultados obtenidos en presencia
de ebullición. Por ello, en este apartado se aborda dicho aspecto, desarrollándose una
versión ampliada del modelo de Chen, y considerando como modelo adicional la
correlación de Gungor y Winterton, ambas descritas en la sección 2.3.3.1.
Siguiendo las lı́neas indicadas en el trabajo de Chen [15], se parte del siguiente
modelo para determinar el flujo de calor cuando la cantidad de vapor es pequeña o
próxima a cero:
qw  qf c  qnb  Φq̃ f c  S q̃nb (3.4)
donde q̃ f c representa el flujo de calor por convección forzada, que se calcula según
las ecuaciones (3.1) a (3.2), con la única diferencia de que el subı́ndice l indica ahora
la fase lı́quida. Respecto del factor que multiplica a este término para dar cuenta
de los efectos de la microconvección, recuérdese que lo habitual es tomarlo igual
a la unidad en condiciones de flujo subenfriado. Sin embargo, esta hipótesis puede
no estar justificada para las bajas velocidades consideradas aquı́, sobre todo en el
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caso de que se den sobrecalentamientos importantes que pueden producir una elevada
fracción de vapor junto a la pared [9].
Por ello, teniendo en cuenta los comentarios de Robinson et al. [5] sobre las limi-
taciones del modelo de Chen para bajas velocidades del fluido, y teniendo en cuenta
que el presente trabajo considera velocidades más bajas que las menores empleadas
en [5], se intentó desarrollar una formulación más detallada. La conveniencia de di-
cha formulación viene sustentada además por el comentario, ya citado, de Gungor y
Winterton [16] en el sentido de que no hay razón aparente, aparte del mejor ajuste
del modelo, para despreciar el efecto de las burbujas en esas condiciones.
Como primera medida, se adoptó para el factor de mejora modificado Φ la expre-







F  1 (3.5)
donde F es el factor de mejora considerado por Chen [15] y dado en la ecuación
(2.30). Nótese que Φ  F cuando Prl  1. Puesto que según la ecuación (2.31) el
parámetro de Martinelli depende del tı́tulo del vapor, que no está definido en princi-
pio para condiciones de subenfriamiento, se empleó el valor efectivo para ebullición





El flujo de calor por ebullición nucleada q̃nb se calcula, siguiendo a Chen, me-
diante la correlación de Forster y Zuber [18], ecuación (2.8), donde, siguiendo la
indicación de Robinson et al. [5], todas las propiedades de la fase lı́quida se calcu-
lan teniendo en cuenta su carácter binario, excepto para el calor latente y la tensión
superficial, para los que se toman los valores del agua. Respecto de la fase vapor, a
la vista de los valores de los puntos de fusión (a presión atmosférica, 100 C para el
agua, 197  C para el anticongelante y 107  C para la mezcla) y teniendo en cuenta
las temperaturas máximas alcanzadas en los experimentos, se supuso que sus propie-
dades son las del vapor de agua. Para el factor de supresión se utilizó la expresión
dada en la ecuación (2.33).
Dado que la anterior correlación está basada en un método propuesto original-
mente para flujo saturado en conductos verticales, se consideró conveniente consi-
derar adicionalmente una correlación más especı́ficamente orientada al tratamiento
del flujo subenfriado, tal como la propuesta por Gungor y Winterton [16] con el fin
de disponer de criterios adicionales para evaluar la calidad del modelo de referencia
basado en la correlación de Chen. En este caso no se introdujo modificación alguna
en el modelo, utilizándose directamente las ecuaciones (2.36), (2.37) y (2.38).
66 3. Estudio experimental en conducto simple
Tabla 3.2. Plan experimental.
p (bar)  V (m3h 1) U (m s 1) Ti (C) Ts (C)
1.82 1.0 0.10 90 126.1
1.87 1.5 0.15 90 127.0
1.86 2.0 0.20 90 126.9
1.99 3.0 0.30 90 129.1
1.93 1.0 0.10 105 128.1
1.94 1.5 0.15 105 128.2
1.97 2.0 0.20 105 128.7
2.00 3.0 0.30 105 129.2
3.5.2. Plan experimental
Se realizó una serie de experimentos definidos con el propósito de obtener un
conjunto de datos representativo que cubriera una gama suficientemente amplia de
condiciones de funcionamiento. Las medidas se llevaron a cabo utilizando una mez-
cla de 50 % de agua y 50 % de etilenglicol (porcentajes en volumen). Para el flujo de
refrigerante, se consideraron valores de 1 m3h 1, 1.5 m3h 1, 2 m3h 1 y 3 m3h 1,
mientras que para la temperatura del refrigerante a la entrada del circuito de calen-
tamiento se tomaron valores de 90 C y 105 C. La temperatura del aceite térmico
utilizado para aumentar la temperatura del bloque de calentamiento en el conducto
de medida se varió entre 100 C y 280 C a incrementos de 40 C, mientras que su
caudal se mantuvo constante a un valor de 1.92 m3h 1.
La configuración del conducto permite velocidades del fluido refrigerante dentro
del intervalo 0.1 ms 1  U  0.3 ms 1 con valores de número de Reynolds com-
prendidos entre 4300 y 17800. La presión de funcionamiento a la que se tomaron
las medidas estaba dentro del intervalo 1.82  p  2.0. La Tabla 3.2 resume las
condiciones pertinentes para todos los experimentos realizados.
3.5.3. Comparación con los modelos de referencia
Como es habitual en la literatura, los resultados obtenidos para el flujo de calor se
muestran como función de la temperatura de la pared (en el presente caso, la tempera-
tura superficial del elemento calentador). En la figura 3.10 se muestran los resultados
para diferentes condiciones de flujo: cuatro velocidades de flujo diferentes (0.1 ms 1,
0.15 ms 1, 0.2 ms 1 y 0.3 ms 1) y dos temperaturas de entrada del fluido (90 C y


























































































u = 0.1 m/s
u = 0.2 m/s u = 0.3 m/s




Figura 3.10. Comparación de las medidas experimentales con el modelo principal de refe-
rencia.
105  C). Los valores proporcionados por el modelo principal de referencia descrito
anteriormente en la sección 3.5.1 se muestran junto con los datos experimentales.
Como primer comentario, se puede ver claramente en las gráficas la existencia
de dos regı́menes distintos: la convección pura, y el relacionado con el inicio de la
ebullición, produciéndose la transición entre los dos regı́menes cuando la temperatura
de la pared alcanza un cierto valor por encima de la temperatura de saturación del
fluido, valor que depende de la temperatura de entrada. Esto proporciona una primera
verificación cualitativa de la calidad de las medidas. Además, la buena concordancia
observada entre el flujo medido y el modelo de referencia para el régimen puramente
convectivo (es decir, sin ningún sobrecalentamiento en la pared) permite extraer dos
conclusiones: primero, se confirma que, en estas condiciones, no hay necesidad de
68 3. Estudio experimental en conducto simple
introducir ninguna corrección para tener en cuenta la influencia del movimiento de la
burbuja sobre el campo de flujo cerca de la pared; en segundo lugar, estos resultados
proporcionan una segunda verificación cuantitativa de la calidad de las medidas, lo
que sugiere que los flujos medidos bajo condiciones de ebullición subenfriada deben
tener una calidad similar.
Como confirmación general de las tendencias observadas, puede ser interesante
analizar brevemente los efectos de la temperatura de entrada y del caudal del refrige-
rante. Con respecto a la temperatura de entrada, las curvas correspondientes a 105 C
aparecen desplazadas hacia las temperaturas de la pared altas tal como, obviamente,
cabı́a esperar tanto para el régimen puramente convectivo como para el de ebullición
subenfriada, en el primer caso debido a la menor diferencia de temperatura entre el
fluido y la pared, y en el segundo caso debido a la menor diferencia entre la tempera-
tura del fluido y su temperatura de saturación, de modo que el flujo de calor requerido
para el inicio de ebullición también es menor.
En el régimen de ebullición parcialmente desarrollada con sobrecalentamiento
de pared bajo, el caudal del flujo afecta a la transferencia de calor significativamente,
pudiéndose apreciar que el inicio de la ebullición nucleada se desplaza hacia sobre-
calentamientos mayores mayor conforme el caudal se hace mayor [19]. En cuanto a
la influencia de la velocidad del fluido, se observa el esperado aumento en el flujo
de calor puramente convectivo al aumentar la velocidad del flujo, ası́ como el des-
plazamiento, también esperado, de la temperatura de inicio de la ebullición hacia
temperaturas de pared mayores y asociado con el mayor flujo de calor requerido,
tal como se interpreta correctamente en el marco del modelo de Chen mediante la
introducción del factor de supresión S .
Con respecto a la concordancia entre los resultados medidos y los obtenidos a
partir del modelo de referencia en el régimen de ebullición subenfriada, para la tem-
peratura de entrada de 90  C se puede observar una aproximación razonable a los
datos experimentales, siendo esta aproximación mejor a medida que la velocidad de
flujo aumenta. Esta tendencia con la velocidad es también evidente en las curvas co-
rrespondientes a la temperatura de entrada de 105  C. En general, las desviaciones
observadas en la temperatura de la pared para un flujo de calor dada se encuentran ra-
zonablemente dentro de la precisión experimental; sin embargo, cuando el interés se
centra en la evaluación del potencial de la ebullición nucleada para aumentar el flujo
de calor, los resultados indican que el modelo proporciona sistemáticamente valores
de flujo de calor significativamente más altos que los medidos. Para las dos veloci-
dades más bajas este hecho está claramente relacionado con el cambio de pendiente
observado en los resultados experimentales, lo que podrı́a ser interpretado, siguiendo
a Breitschädel et al. [19] como una indicación de que las condiciones pueden estar
próximas al inicio de la ebullición parcial en pelı́cula. En cualquier caso, puede afir-
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marse que el modelo proporciona resultados aceptables para temperaturas de la pared
por debajo de 135  C, independientemente de la temperatura de entrada considerada.
Este comportamiento relativamente bueno del modelo principal de referencia hi-
zo que se considerara interesante disponer de un modelo de referencia adicional,
escogiéndose la correlación de Gungor y Winterton por parecer especialmente ade-
cuada a las condiciones de las medidas, tal como se ha comentado más arriba. Al-
gunos ejemplos representativos de los resultados obtenidos se muestran en la figura
3.11, donde se puede observar que, para las condiciones de medida especı́ficas con-
sideradas aquı́, el comportamiento de esta correlación, se bien se mantiene siempre
dentro de una desviación de 25% tal como indican los autores [16], resulta ser, o bien
similar (como en el caso de velocidad u   0.1 ms 1 y temperatura de entrada de 105
C) o bien menos satisfactorio que el del modelo principal de referencia elegido; en
particular, cabe destacar que mientras que el modelo principal de referencia sobrees-
tima sistemáticamente los valores del flujo de calor, los resultados ofrecidos por la
correlación de Gungor y Winterton son mucho más erráticos. En consecuencia, fue























90 ºC, 0.1 m/s
90 ºC, 0.3 m/s
Correlación
105 ºC, 0.1 m/s
Figura 3.11. Comparación de las medidas experimentales con el modelo adicional de refe-
rencia.
3.5.4. Análisis del factor de supresión
Para obtener información adicional acerca de las desviaciones observadas y po-
der ası́ explorar las posibilidades de ampliar la aplicabilidad del modelo a todas las
condiciones de medida, se consideró que, entre los diferentes aspectos del modelo,
presentaba especial interés profundizar en el análisis del factor de supresión. Para
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ello, se intentó encontrar una expresión para el factor de supresión a partir de un
análisis de regresión realizado sobre los datos medidos, siguiendo la metodologı́a
propuesta por Liu y Garimella [8]. Suponiendo que el flujo de calor medido qexpw
obedece a la ecuación (2.25), se tiene
qexpw   Φexpq̃ f c   S expq̃nb (3.7)
donde, según lo indicado en la descripción del modelo de referencia, los coeficientes
de transferencia de calor empleados para el cálculo de q̃f c y q̃nb son, respectivamente,
la correlación de Dittus-Boelter modificada, ecuación (3.2) y la correlación de Fors-
ter y Zuber, ecuación (2.8). Supóngase ahora que el factor de mejora experimental
Φexp está debidamente representado por su valor teórico Φ tal como se expresa en las
ecuaciones (3.5) y (2.30), y que el factor de supresión experimental se puede escribir
como S exp  ψS , donde S está dada por la ecuación (2.33) y ψ es un parámetro de
ajuste a identificar. Entonces, la ecuación que ha de ajustarse a los datos experimen-
tales es finalmente
ψ 
qexpw  Φq̃ f c
S q̃nb
(3.8)
Se realizó un extenso análisis de la posible dependencia del parámetro de ajus-
te ψ respecto de todos los grupos adimensionales relevantes para el problema, en-
contrándose que ψ sólo depende significativamente del número de Prandtl Prl. Los
resultados correspondientes se muestran en la figura 3.12, donde se puede observar
una dependencia clara y significativa, con dos nubes distintas de puntos alrededor de
los valores de Pr correspondientes a las dos temperaturas de entrada consideradas. Es
probable que tal dependencia del factor de supresión esté relacionada con la influen-
cia que tiene sobre el perfil de temperatura de la capa lı́mite térmica el movimiento
de burbujas, que a su vez se ve afectado por el campo de velocidad en la capa lı́mite
hidrodinámica, cuyo espesor es aproximadamente proporcional a klhPr.
Aunque el conjunto de los datos disponibles no es lo suficientemente amplio
como para justificar cualquier intento de proponer una modificación general del mo-
delo de referencia, se realizó un ajuste con el fin de obtener una estimación de primer
orden de la magnitud del efecto observado en las condiciones experimentales consi-
derados. En ese contexto, se realizó un ajuste lineal de los resultados, obteniéndose
que ψ  0.104Prl  0.4, con un coeficiente de correlación al cuadrado de R2  0.99.
Como comprobación final de los resultados de este análisis, en la figura 3.13 se
muestra la misma representación que en la figura 3.10 pero con el modelo que inclu-
ye el factor de supresión modificado. Se puede observar que se obtiene un acuerdo
aceptable, incluso para los valores más altos de flujo de calor medidos, lo que indica
el interés de considerar esta posibilidad para las aplicaciones prácticas a los sistemas
de refrigeración de motores.
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Figura 3.12. Dependencia del parámetro ψ con el número de Prandtl Pr y ajuste lineal.
3.6. Estudio del tamaño de las burbujas
El objetivo de este estudio fue disponer de alguna evidencia adicional sobre las
caracterı́sticas de la distribución de tamaño de burbujas en un refrigerante habitual de
motor a bajas velocidades de circulación, ya que este caso no ha sido tratado en la li-
teratura. Con este fin, se obtuvieron estimaciones experimentales del diámetro de las
burbujas a partir de imágenes fotográficas de alta velocidad obtenidas para distintas
velocidades del flujo. El análisis se llevó a cabo siguiendo dos lı́neas principales: el
estudio de la capacidad de los modelos mecanicistas como el descrito en la sección
2.4.1 para reproducir el diámetro media de las burbujas para unas ciertas condiciones
de flujo y sobrecalentamiento, y la evaluación de la posibilidad de complementar di-
chos valores medios con una estimación plausible de la distribución de diámetros, de
forma que puedan preverse eventuales problemas relacionados con el tamaño relativo
de las burbujas y los conductos de refrigeración.
Desde el punto de vista de la observación experimental, la salida de la burbuja es
un proceso rápido y continuo que presenta grandes dificultades para su observación
precisa [20]. Tal como se comentó en la sección 2.4.1 las burbujas, una vez forma-
das, experimentan una cierta deformación en virtud de las fuerzas que actúan sobre
ellas, y llegado un cierto punto comienzan a deslizarse a lo largo de la superficie de
calentamiento, hasta que finalmente se desprenden. La mayor dificultad en el estudio
experimental de este proceso radica en la determinación del momento preciso de sali-
da de la burbuja y, en consecuencia, de su correspondiente tamaño. Es necesario, por
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Figura 3.13. Comparación de las medidas experimentales con el modelo principal de refe-
rencia.
tanto, estimar dicho tamaño a partir de los tamaños observados una vez la burbuja ya
se ha desprendido.
En lo que sigue, se describen los experimentos realizados, tanto referidos a la vi-
sualización de burbujas como a la caracterización de la superficie, para a continuación
discutir los resultados obtenidos según las dos lı́neas que se acaba de indicar.
3.6.1. Visualización y procesado de imágenes
La configuración experimental empleada se muestra en la figura 3.14. Cabe hacer
notar que, con la disposición experimental considerada (en particular, por la ausencia
de iluminación de fondo) y la instrumentación disponible (debido a la frecuencia de
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Figura 3.14. Configuración de los experimentos de visualización..
adquisición de la cámara de alta velocidad) no es posible determinar el radio real de
salida de las burbujas, sino sólo su evolución una vez que la burbuja se ha separado
de la superficie del calentador.
En este caso, se realizaron experimentos sobre un conjunto de condiciones más
reducido que el considerado en el estudio de los flujos de calor. Ası́, se consideraron
únicamente tres caudales volumétricos para el refrigerante (1 m3h 1, 1.5 m3h 1 y
2 m3h 1), y un único valor de 90  C para su temperatura a la entrada de la sección
de calentamiento. La temperatura del aceite térmico se varió entre 100  C y 280
 C a incrementos de 40  C, manteniendo su caudal constante en 1.92 m3h1. Más
adelante, en la tabla 3.6.3 se mostrarán las condiciones precisas de los experimentos
realizados junto con los resultados obtenidos.
Con el fin de determinar las dimensiones de las burbujas observadas durante el
proceso de evaporación forzada, se aplicaron técnicas de procesamiento digital de
imágenes a las cerca de 1600 imágenes adquiridas. El objetivo principal era mejo-
rar la calidad de las imágenes en bruto adquiridas con la cámara de alta velocidad,
sobre todo en cuanto a su contraste. Existen numerosos algoritmos adecuados a este
propósito, y la elección de uno u otro sigue siendo objeto de investigación. Aquı́ se
utilizó el enfoque clásico basado en operaciones puntuales (pı́xel a pı́xel) [21]. El pri-
mer paso del procedimiento utilizado fue el realce de contraste, seguido por un filtro
de mediana para la eliminación de manchas espurias. A continuación, se utilizaron
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10 mm(a)
(b)
Figura 3.15. Ejemplos de imágenes: imagen en bruto (a) e imagen procesada (b).
dos operaciones morfológicas fundamentales (erosión y dilatación de la imagen) y,
finalmente, se aplicó un operador de Laplace con el fin de obtener el contorno de las
burbujas. Una vez que se detectaron los contornos, el número de pı́xeles interceptados
se determinó y luego se estimó un radio de la burbuja equivalente.
En la figura 3.15 se muestra un ejemplo tanto de la apariencia de las imágenes
adquiridas como del resultado final del procesado, con los contornos de burbuja re-
sultantes.
3.6.2. Caracterización de la superficie
Los parámetros superficiales determinados para la superficie del calentador se
muestran en la tabla 3.3 (véase, por ejemplo, [22] para una definición precisa de los
parámetros y su interpretación). Los valores obtenidos para los parámetros sugieren
una alta irregularidad en las caracterı́sticas de la superficie; en particular, esto viene
indicado por el hecho de que Rq   Ra, y por los relativamente altos valores de Rp,
Rt y Rz, que son especialmente sensibles a picos altos ocasionales o valles o arañazos
profundos [22].
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Tabla 3.3. Parámetros de rugosidad de la superficie.
Media Aritmética de la altura (Ra) 0.160 μm
Rugosidad cuadrática media (Rq) 0.224 μm
Altura máxima de picos (Rp) 1.84 μm
Altura máxima del perfil (Rt) 2.04 μm
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Figura 3.16. Imagen topográfica de la superficie de calentamiento.
Debe tenerse en cuenta que la rugosidad media Ra en galerı́as de refrigeración
de motores es del orden de 40 μm [19], que es grande en comparación con los valo-
res encontrados en este experimento. Por lo tanto, las superficies de las galerı́as de
enfriamiento habituales producirı́an burbujas con diámetros de salida mayores que
los observados con baja rugosidad de la superficie, aparte del efecto ya mencionado
sobre la propia transferencia de calor [9, 23]. Investigaciones recientes [24] con la
técnica de shot peening y chorreado con granalla en superficies de aluminio y latón
sugieren que puede existir un valor de rugosidad óptima que ofrecerı́a la máxima
transferencia de calor.
La imagen topográfica obtenida para un fragmento de la superficie mediante el
nanoindentador descrito en el apartado 3.3.2 se muestra en la figura 3.16. Como pue-
de apreciarse, el proceso de extrusión empleado en la fabricación de la misma se
hace evidente en las facetas de mayor tamaño y que presentan una clara direcciona-
lidad. Sobre esta forma general se superponen detalles de menor tamaño y sin una
ordenación espacial tan clara.
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Tabla 3.4. Condiciones experimentales y resultados.
p (bar)  V (m3h 1) Ul (m/s) Ts ( C) d (mm)
1.9 1.0 0.10 126.1 1.30
1.5 1.5 0.15 127.0 1.18
1.6 2.0 0.20 126.9 1.05
3.6.3. Discusión de resultados
Como se ha indicado antes, con la configuración experimental empleada no fue
posible determinar el tamaño de las burbujas en el mismo instante de su desprendi-
miento, sino cuando ya habı́an alcanzado una cierta altura sobre la superficie. Los
resultados medios obtenidos para el diámetro observado en las imágenes se muestran
en la tabla 3.6.3 junto con las condiciones de cada condición de medida considerada.
Con el fin de determinar si los tamaños observados de esta manera siguen siendo
indicativos de los correspondientes al despegue, se realizó un estudio detallado de la
evolución del tamaño para algunas burbujas individuales. Un ejemplo representativo
de este estudio se muestra en la figura 3.17, en que la trayectoria de una burbuja ha
sido reconstruida a partir de la superposición de cuatro imágenes sucesivas. Es po-
sible observar que, dentro de la precisión asociada con la resolución espacial de las
imágenes, el radio de la burbuja no cambia de manera significativa, por lo que se debe
esperar que el radio observado no difiere significativamente del radio de desprendi-
miento. Por lo tanto, los datos recogidos pueden ser útiles no sólo para el estudio
de la distribución de tamaños, sino también para evaluar la posibilidad de utilizar un
modelo mecanicista, tal como el descrito en el apartado 2.4.1, para la interpretación
de los resultados medios obtenidos.
Recuérdese que los valores del radio de salida de la burbuja rd (y del ángulo de
inclinación θ) se podı́an obtener resolviendo el sistema formado por las ecuaciones
(2.68) y (2.69). Una vez determinado el radio de salida, el radio de desprendimiento




























3.6. Estudio del tamaño de las burbujas 77
10 mm
Figura 3.17. Reconstrucción de la trayectoria de una burbuja a partir de la combinación de
cuatro imágenes consecutivas..
Ahora bien, los eventuales resultados obtenidos el uso de estas expresiones de-
pende crı́ticamente de la estimación del parámetro bd de crecimiento de la burbuja
durante su deslizamiento, ya que Gbd   2bdJa αlπ1 2. Dado que las presentes me-
didas no proporcionan información alguna sobre el diámetro de salida, no resultan de
utilidad para la estimación del parámetro bd; por otra parte, esa falta de información
también implica la ausencia de criterio alguno para la estimación del parámetro b de
crecimiento de la burbuja en el sitio de nucleación lo que, en vista de la disparidad
de valores comentada en el apartado 2.4.1, harı́a que las incertidumbres del modelo
fueran excesivas y virtualmente impedirı́a su uso. En vista de lo anterior, se buscó una
aproximación alternativa al problema, que se describe a continuación.
Analizando los resultados de un modelo muy similar al descrito en el apartado
2.4.1, Steiner et al [25] observaron que en el lı́mite de velocidad tendiendo a cero
se tiene rd  rlo, y que al aumentar la velocidad del flujo el radio de salida dismi-
nuye notablemente con respecto al radio de desprendimiento. El crecimiento de la
diferencia entre los dos radios al aumentar la velocidad refleja evidentemente la in-
fluencia del campo de velocidad local sobre el proceso de salida de las burbujas. Pero
ahı́ precisamente es donde radica la interpretación fı́sica del factor de supresión, lo
que permitió a Steiner et al. plantear una expresión alternativa del factor de supresión






De acuerdo con esta definición, se supone que el factor de supresión representa la
desviación inducida por el flujo entre el radio de salida y su valor correspondiente al
lı́mite de ebullición en piscina, que se asocia con una velocidad nula, donde rd   rlo
y, por lo tanto, S   1. En este contexto, rlo básicamente representa el radio de des-
prendimiento en el régimen de ebullición saturada y no en el régimen de ebullición
subenfriada, lo que explica la sobreestimación delos tamaños de burbuja en el rango
de velocidades muy bajas que se observaron en [25]. De hecho, es razonable suponer
que, incluso a velocidades de flujo muy pequeñas, la advección de lı́quido suben-
friado desde el seno del fluido es suficiente para mantener una capa lı́mite térmica
subenfriada, donde las burbujas se desprenden con un tamaño menor que en el caso
saturado.
El objetivo del trabajo de Steiner et al. era proponer una alternativa para la de-
terminación del factor de supresión, basada en el uso de un modelo mecanicista, y
que pudiera emplearse en el marco de una correlación de Chen, esto es, sustituir la
expresión dada en la ecuación (2.33) por la ecuación (3.9). Sin embargo, en el mar-
co del presente trabajo esta idea sugirió la posibilidad de aprovechar la evidencia
experimental disponible sobre el factor de supresión en las condiciones de medida
consideradas para complementar el modelo de formación y evolución de burbujas
descrito en el apartado 2.4.1, en particular, para estimar las constantes de crecimiento
b y bd, tal como se describe a continuación.
En efecto, según lo expuesto en el apartado 3.5.4, el factor de supresión en las
presentes condiciones viene descrito satisfactoriamente por
S  
ψ Prl
1 2.53  10 6Re1.172φ
(3.10)
donde ψ depende sólo de número de Prandtl. Conocidos S y el radio de desprendi-
miento rlo, de la ecuación (3.9) se obtiene rd  S rlo, y sustituyendo este valor en
la ecuación (2.75) queda r   S1  1. Sustituyendo esta expresión de r  en la














y una vez conocido ϕ es inmediato determinar Gdb y en consecuencia bd. Por otra
parte, al disponer de una estimación de rd, es posible también resolver el sistema
formado por las ecuaciones (2.68) y (2.69) pero tomando como incógnitas Gb and θ,
3.6. Estudio del tamaño de las burbujas 79
y proporcionando ası́ un valor inicial conveniente para la estimación de la constante
de crecimiento b. De esta forma se mitigan las incertidumbres del modelo y puede
considerarse su uso para estimar el tamaño de las burbujas.
El procedimiento que se acaba de describir se aplicó a las condiciones particula-
res del experimento, obteniéndose un valor de 0.527 para la constante de crecimiento
b. Entonces, mediante la resolución de las ecuaciones del modelo se obtuvo la de-
pendencia del radio de salida con la velocidad del flujo. Esta dependencia se muestra
en la figura 3.18, donde se puede observar que la tendencia obtenida es la espera-
ble teniendo en cuenta, por ejemplo, los resultados mostrados por Steiner et al [25].
Además, el modelo resulta ser sensible al sobrecalentamiento en la pared ΔTs y a la
presión del fluido [26], como de hecho sugiere el papel del número de Jacob en el
modelo de crecimiento de las burbujas.
A fin de comprobar la verdadera aplicabilidad del modelo a las condiciones de
flujo consideradas, se estimaron los correspondientes radios de salida a partir de los
diámetros de burbuja obtenidos del procesamiento digital de las imágenes fotográfi-
cas, haciendo uso de las ecuaciones (3.9) y (3.10), y se identificaron la media y la
desviación tı́pica de la población para cada condición de flujo. Los resultados se
muestran también en la figura 3.18, donde se puede observar que, en general, se ob-
tiene un acuerdo razonable entre los puntos medidos y el modelo correspondiente. El
acuerdo es algo más pobre en el caso de la velocidad más baja y la presión más alta;
la influencia de la velocidad es consistente con lo indicado por Steiner et al [25] a co-
lación de los resultados de su modelo, mientras que el efecto de la presión podrı́a ser
debido, según Wu et al [23], a haber despreciado la tensión superficial en el balance
de fuerzas. En cualquier caso, las tendencias predichas por el modelo son por tanto
compatibles con los resultados experimentales obtenidos, aun teniendo en cuenta que
la falta de una variación paramétrica de la velocidad del flujo no permite disponer
una validación completa del modelo.
Por lo tanto, es razonable suponer que se puede lograr una estimación adecuada
de los radios de salida y de despegue mediante el uso del modelo. Aparte de este
aspecto, es claro que también serı́a conveniente complementar el modelo con algu-
na estimación sobre la dispersión esperable en la distribución de radios, en vista de
la notable dispersión encontrada en las medidas. Para explorar esta posibilidad, se
realizó un estudio de la distribución de probabilidad que podrı́a representar mejor
los datos experimentales, siguiendo las lı́neas indicadas en el trabajo de Klausner et
al. [27].
Es bien conocido que el proceso de evaporación es un proceso estocástico. El tra-
bajo de Klausner et al. [27] parte de la premisa bien establecida de que al aumentar
la temperatura promedio de la zona de calentamiento se observa un aumento en las
dimensiones de las burbujas, y de que al aumentar la velocidad promedio del fluido,




















Velocidad del flujo (m/s)
0.0 0.1 0.2 0.3 0.4
0.10 m/s, =7 KTs
0.15 m/s, =7 KTs
0.20 m/s, =5 KTs
T ps=7 K; =1.5 bar
T ps=5 K; =1.6 bar
T ps=7 K; =1.9 bar
Figura 3.18.Dependencia del radio de salida de las burbujas con la velocidad del flujo para
diferentes sobrecalentamientos en pared y presiones del fluido.
el diámetro de las burbujas tiende a disminuir, tal como predice el modelo de Zeng et
al. [28] y ha sido verificado en este trabajo. En la figura 3.19 se reproducen los resul-
tados de Klausner para disponer ulteriormente de una referencia para la evaluación
de los resultados obtenidos aquı́.
Es claro que para altas velocidades promedio del fluido el diámetro de las bur-
bujas disminuye, como ilustran las condiciones de ΔTs = 8 C y velocidad de 0.83
m/s en la figura 3.19. Al contrario, el comportamiento a velocidades bajas, como
en el caso de 0.37 m/s y Δ Ts = 12 C se corresponde con valores relativamente al-
tos del diámetro de las burbujas observadas. Adicionalmente, se observa de forma
consistente que tanto la media como la desviación tı́pica de las distribuciones crece
con el sobrecalentamiento considerado (es decir, con el exceso de la temperatura de
pared sobre la correspondiente temperatura de saturación). Esta dependencia simple
permite escribir la distribución de diámetros en términos de la distribución de sobre-
calentamientos como [27]:




donde la derivada δΔTδr se puede estimar a partir de las ecuaciones del modelo
descrito anteriormente y, a falta de un criterio alternativo o de alguna evidencia expe-
rimental adicional, se supone que la distribución de sobrecalentamientos se comporta
3.6. Estudio del tamaño de las burbujas 81































0.37 m/s, =T 12 ºC
0.68 m/s, =T 10 ºC
0.71 m/s, =T 11 ºC
0.83 m/s, =T 8 ºC
Figura 3.19. Distribuciones de referencia para el diámetro de salida.
siguiendo un perfil gaussiano tal como:













donde ΔTm es el sobrecalentamiento medio sobre la superficie de calentamiento y
σΔT es la correspondiente desviación tı́pica. Por razones análogas, también se adopta
un perfil gaussiano para las fluctuaciones de velocidad.
Los resultados del presente experimento se muestran en la 3.20, junto con las co-
rrespondientes funciones de distribución normales para las tres condiciones de veloci-
dad ensayadas (0.1 m/s, 0.15 m/s y 0.2 m/s). Los resultados presentaron un coeficiente
de correlación del 94% con este tipo de función de distribución de probabilidad.
Sin embargo, aun cuando los resultados son en general comparables con los mos-
trados por Zeng et al. [28], Klausner et al. [27] y Mei et al. [29], de los que se
mostró un ejemplo en la figura 3.19, no es menos evidente que hay un número signifi-
cativo de puntos experimentales que no son plenamente compatibles con esta función
de distribución. Esto puede ser debido al hecho de que el fluido utilizado (recuérde-
se que en este caso se trata de una mezcla de agua y etilenglicol) es diferente de la
utilizada en esos otros experimentos, aparte de que se consideraron diferentes presio-
nes (entre 1.82 y 2 bar). Por supuesto, también cabe la posibilidad de que los datos
no sigan realmente una distribución gaussiana, ya que el carácter casi-normal de las
distribuciones halladas por Klausner et al. es una simple consecuencia de asumir el
carácter gaussiano de la distribución de sobrecalentamientos.































Figura 3.20. Distribución experimental de radios de burbujas y ajuste de las medidas a una
distribución normal.
Con el fin de profundizar en la comprensión de este aspecto, se estudió la posible
influencia de las caracterı́sticas de la superficie de calentamiento sobre la distribu-
ción de tamaños de las burbujas. Para ello, se empleó la información contenida en
la imagen topográfica previamente mostrada en la figura 3.16, a partir de la cual se
obtuvo información sobre la distribución de los tamaños de los sitios potenciales de
nucleación.Para ello, en primer lugar se eliminaron las caracterı́sticas de la superficie
relacionadas con el proceso de fabricación, restando el perfil medio de la superficie
a lo largo de la dirección x, de manera que se obtuvo una proyección plana de la
superficie. Para la superficie proyectada resultante, se estableció un umbral adecuado
por debajo del nivel medio, que permitió la identificación de pequeñas cavidades de
bajo nivel susceptibles de ser posibles sitios de nucleación, de acuerdo con estudios
previos deWu et al. [23] y Kandlikar et al. [30]. La matriz de datos resultante se trans-
formó a continuación en una imagen binaria, a partir de la que se estimó el tamaño
de los sitios de nucleación potenciales de manera similar a la utilizada anteriormente
para la estimación del tamaño de las burbujas.
La distribución resultante de tamaños de los posibles sitios de nucleación se
muestra en la figura 3.21, junto con los resultados de su ajuste a una distribución
normal. Se observa también en este caso que, aunque el coeficiente de correlación es
de nuevo del 94%, la distribución obtenida podrı́a estar mejor representada por una
función de probabilidad diferente, más picada en la media. Sin embargo, aunque esto
podrı́a indicar que existe una cierta relación entre la distribución del tamaño de los






























Figura 3.21. Distribución experimental de potenciales sitios de nucleación y ajuste a una
distribución normal.
posibles sitios de nucleación y la de las burbujas desprendidas, lo que representarı́a
una posibilidad muy atractiva de cara a una eventual predicción de la distribución de
tamaños, los resultados obtenidos no son suficientemente concluyentes, tanto menos
si se tiene en cuenta la naturaleza estocástica de la formación y el crecimiento de
las burbujas, por no mencionar la posible coalescencia de burbujas durante su des-
lizamiento sobre la superficie. De hecho,Wu et al. [23] informaron de que en sus
experimentos el diámetro de contacto de las burbujas inmediatamente antes de su sa-
lida se mantuvo esencialmente constante independientemente del tamaño alcanzado
finalmente en el desprendimiento.
Como producto adicional de este análisis de la superficie, se pude obtener eviden-
cia adicional sobre la consistencia de los tamaños de burbuja observados. De acuerdo
con Wu et al. [23], el diámetro de contacto de la burbuja está directamente rela-
cionado con el tamaño del sitio de nucleación. En este sentido, el valor medio de
  6μm obtenido en este trabajo es razonablemente consistente con los radios de sa-
lida estimados: suponiendo que las burbujas son aproximadamente esféricas antes de
la salida, y estimando que la profundidad de la cavidad de nucleación sea del orden
de magnitud de la rugosidad de la superficie, se obtiene un valor de   250μm pa-
ra el radio de salida, que se halla dentro del intervalo encontrado en los presentes
experimentos, tal como puede verse en la figura 3.18.
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Estudio computacional en conducto
simple
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4.1. Introducción
Los métodos numéricos de mecánica de fluidos computacional (CFD) ha hecho
rápidos progresos en los últimos años y en la actualidad se utilizan como una he-
rramienta eficaz en el análisis y la visualización de los flujos de fluidos en sistemas
complejos. No es pues de extrañar que también sean de ayuda para el estudio y la
comprensión de los fenómenos complejos que ocurren comúnmente en las galerı́as
de refrigeración y, en particular, de la ebullición nucleada.
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Además, las estrategias de refrigeración basadas en la ebullición requieren que la
transferencia de calor en el lado del refrigerante se prediga con exactitud, para lo cual
las simulaciones CFD, adecuadamente complementadas con modelos de ebullición
subenfriada, constituyen una alternativa viable [1]. Sin embrago, como la mayorı́a de
los modelos existentes se han desarrollado para aplicaciones de la tecnologı́a nuclear,
con condiciones de flujo y de ebullición muy diferentes de las encontradas en motores
de combustión interna, no se pueden aplicar directamente al análisis CFD de galerı́as
de refrigeración de motores [2].
El presente capı́tulo se centra precisamente en el análisis de estos métodos compu-
tacionales, aprovechando los resultados experimentales mostrados en el capı́tulo 3, y
la sencillez geométrica del conducto simple, que permite focalizar la atención en los
aspectos más básicos de los modelos. En lo que sigue, y tras una breve pero suficien-
temente completa revisión del estado del conocimiento en la aplicación a motores
de estas técnicas computacionales, se describen con cierto detalle dos de los modelos
más empleados, haciendo especial hincapié en los detalles referidos a la ”calibración”
de los modelos de ebullición.
Ambos modelos, que se encuentran disponibles en el código comercial STAR-
CCM+, fueron empleados para la simulación de los experimentos descritos con an-
terioridad, comparándose sus resultados y analizándose sus prestaciones, tanto en
términos de la calidad y robustez de los resultados obtenidos como del coste compu-
tacional requerido para su obtención.
4.2. Estado del conocimiento
La simulación numérica de los procesos evaporativos es actualmente un campo
activo de investigación. Como cabe esperar, dada su relativa simplicidad, es en el caso
de la ebullición en piscina donde estos métodos han alcanzado una mayor madurez,
como pone de manifiesto el reciente artı́culo de revisión de Dhir et al. [3]. En el caso
más complejo de la ebullición en flujo no ha aparecido todavı́a un trabajo similar, si
bien es posible identificar las principales tendencias.
En general, puede afirmarse que se han aplicado a los flujos bifásicos con cam-
bio de fase todas las técnicas numéricas disponibles: modelos basados en distintas
formulaciones más o menos fenomenológicas de las ecuaciones de la mecánica de
fluidos, modelos basados en las ecuaciones de teorı́a cinética, y modelos de simu-
lación numérica directa. En orden inverso, puede afirmarse que la aplicación de la
simulación numérica directa a estos problemas se encuentra aún en un estado muy
incipiente [4] por lo que no cabe plantearse su uso a medio y corto plazo. Respecto
de los métodos cinéticos, éstos resultan especialmente atractivos en problemas mul-
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tifásicos, ya que proporcionan un marco más natural para la interacción entre fases
que los métodos fluidodinámicos, en que tener en cuenta dicha interacción requiere
la introducción de grandes dosis de fenomenologı́a. De hecho, se han obtenido re-
sultados prometedores con distintas variantes de los métodos lattice Boltzmann [5],
pero la mayorı́a de los estudios se centran aún en aspectos muy básicos del problema,
relacionados con la evolución de burbujas individuales [6, 7]. Por ello, estos métodos
no constituyen todavı́a una alternativa viable para su uso en aplicaciones prácticas.
Para dichas aplicaciones deben pues considerarse los métodos fluidodinámicos,
dentro de los cuales es posible distinguir dos lı́neas principales: la consideración de
un fluido equivalente con propiedades correspondientes a la mezcla de fases, o la
consideración de cada fase como un fluido distinto en el contexto de un método mul-
tifluido. Como ejemplo reciente de un método evolucionado del primer tipo puede
considerarse en trabajo de Krause et al. [8] en que incluso se tiene en cuenta una
posible diferencia de velocidad entre las fases. Por su parte, ejemplos convincentes
de métodos de dos fluidos evolucionados son los propuestos por Podowski [9] y por
Ho et al. [10], en que se alcanza un nivel de detalle notable, tanto en lo que respecta
a la interacción entre fases como a la propia descripción de la fase vapor. Cuando
se describan someramente los modelos empleados en este trabajo (apartado 4.3), se
pondrán de manifiesto las virtudes y limitaciones de cada uno de estos tipos de mo-
delo.
En lo que se refiere a la aplicación especı́fica de la simulación numérica a pro-
blemas de flujo evaporativos en condiciones similares a las que se encuentran en el
sistema de refrigeración de los motores, la mayorı́a de los trabajos publicados hacen
uno de la representación de la mezcla de fases como un único fluido equivalente.
Uno de los primeros intentos fue el trabajo de Hawley et al. [11], quienes imple-
mentaron varios modelos de transferencia de calor por ebullición nucleada con el fin
de calcular el coeficiente de transferencia de calor en la pared. A partir de este re-
sultado, se calculó entonces el efecto producido sobre el campo de temperaturas del
fluido, comparándolo con el resultante de asumir convección monofásica, pero sin
intentar determinar la influencia de la ebullición nucleada sobre el campo de flujo.
De hecho, en dicho trabajo se supuso en todo momento que las propiedades del flui-
do refrigerante eran simplemente las de la fase lı́quida, lo que sin duda supone una
simplificación excesiva.
Prácticamente todas las contribuciones posteriores hacen uso del primer tipo de
modelo fluidodinámico comentado más arriba, es decir, consideran un fluido mo-
nofásico equivalente para representar la mezcla lı́quido-vapor, pero teniendo en cuen-
ta la distribución espacial y la evolución temporal de la fracción de vapor en la mez-
cla. Bo [12] usó una representación simple en términos de fuerzas motrices y escalas
temporales para dar cuenta de todos los mecanismos que determinan la transferen-
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cia de masa entre kas dos fases, y calculó el flujo de calor en la pared mediante la
correlación de Rohsenow [13] (véase el apartado 2.2.3.1), concluyendo que tanto el
campo de flujo como la distribución de temperaturas se veı́an afectados significativa-
mente. Un método similar fue utilizado por Fontanesi et al. [14], quienes encontraron
un acuerdo cualitativo entre sus resultados y las distribuciones de flujo y temperatura
que determinaron en las galerı́as de refrigeración de una culata real.
Otros ejemplos de aplicación de la correlación de Rohsenow a condiciones simi-
lares a las del motor son los trabajos de Li et al. [2], quienes la emplearon para el
régimen de ebullición totalmente desarrollada en el marco de un método de descrip-
ción separada (véase el apartado 2.3.3), reproduciendo los resultados experimentales
de Robinson et al. [15] con un error del orden del 15% ,y de Li et al. [16], que la
usaron para calcular el flujo de calor en la pared en el contexto de un método de
superposición.
También se han dedicado esfuerzos a la inclusión en cálculos CFD de flujos
monofásicos de la correlación Chen [17] (véase la sección 2.3.3). Como ya se co-
mentó en el apartado 2.3.3.1, esta expresión proporciona resultados aceptables cuan-
do el diámetro hidráulico puede definirse de forma unı́voca, como en el caso del
conducto simple considerado en este trabajo, pero plantea problemas serios cuando
se aplica a geometrı́as reales de galerı́as de refrigeración. Se han propuesto diferentes
soluciones, como la indicada por Cardone et al. [18] que definieron una aproximación
por conductos equivalentes para las diferentes partes de las galerı́as de refrigeración,
con resultados aceptables, y por Punekar y Das [19]. A este respecto, una alternativa
especialmente atractiva es la que surge de los trabajos de Steiner et al. [20], quienes
plantearon la obtención del factor de supresión a partir de un modelo mecanicista,
idea de la que ya se hizo uso en el apartado 3.6.3 para interpretar los resultados de
tamaños de burbuja obtenidos en este trabajo. Puesto que el modelo mecanicista sólo
hace uso de magnitudes locales, esta idea puede emplearse también en el marco de
un cálculo computacional como alternativa para el cálculo del factor de supresión sin
necesidad de acudir a definición alguna de una dimension no local caracterı́stica para
el cálculo del número de Reynolds.
Hasta donde ha sido posible asegurarse, la única aplicación de un método de
dos fluidos a galerı́as de refrigeración de motores de combustión interna es la de
Mohammadi y Yaghoubi [21], quienes obtuvieron una reproducción razonable de las
tendencias observadas en las mediciones realizadas en una geometrı́a simplificada
con una temperatura de entrada de 90  C y una velocidad de entrada de 0.25 ms 1,
pero con una subestimación sistemática de los flujos de calor.
Falta, por tanto, información suficiente sobre sobre el comportamiento de los
métodos multifásicos de dos fluidos en condiciones similares a las de motor, y desde
luego para velocidades tan bajas como las consideradas en este trabajo. Además, un
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estudio tal precisa de disponer una referencia para la comparación, que de forma
natural ha de ser un modelo de fluido equivalente. El resto del capı́tulo se dedica
a este trabajo, tomando como base los resultados experimentales mostrados en el
capı́tulo 3.
4.3. Modelos de flujo y transferencia de calor
En la mayorı́a de los códigos comerciales hay disponible algún modelo de flujo
multifásico con cambio de fase. En el presente trabajo se empleó el código STAR-
CCM+ ya que, entre las opciones disponibles, permitı́a considerar tanto un modelo
de fluido equivalente (modelo VoF - Volume of Fluid) como un modelo de dos fluidos
(modelo Euler-Euler). En esta sección se describen con cierto detalle estos dos mode-
los, con el fin de hacer patentes las hipótesis realizadas en cada caso y la información
requerida para lanzar las simulaciones. En ambos casos, se prestará especial atención
a los parámetros empı́ricos de ajuste de los modelos de ebullición.
4.3.1. Modelo de fluido equivalente
Como se ha comentado antes, un método como el VoF representa el marco más
sencillo para dar cuenta del carácter multifásico de un flujo, siendo su principal vir-
tud la estabilidad que le confiere la consideración de un único fluido equivalente. En
este tipo de modelo, el carácter multifásico se tiene en cuenta a través de las frac-
ciones en volumen de cada fase para cada celda del dominio computacional. Si αl
y αg representan las fracciones en volumen del lı́quido y el vapor, respectivamente,
evidentemente se tiene
αl   αg  1 (4.1)
y una celda correspondiente al vapor tiene αg  1, mientras que para las celdas de
la región lı́quida se tiene αl  1. Las celdas con valores intermedios de αl y αg
corresponden a la interfaz entre ambas fases. Es posible entonces localizar la interfaz
entre fases resolviendo una ecuación de continuidad para la fracción en volumen de
cada fase. Las expresiones de dicha ecuación para las dos fases (l y g) son:
αg
t





  u  ∇αl  Γlg
ρl
(4.3)
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donde los términos fuente Γgl y Γlg representan la tasa de intercambio de masa entre
fases debido al propio cambio de fase, cumpliéndose evidentemente que Γgl    Γlg.
La ecuación de la cantidad de movimiento es simplemente la ecuación de Navier-




 ∇  ρuu Π   ∇p ρg F (4.4)
donde u es el vector velocidad para la mezcla, y Π representa la contribución de los
términos viscosos al tensor densidad de flujo de la cantidad de movimiento. Para el
caso de un flujo esencialmente lı́quido con burbujas en su seno, como se da en la











El efecto de las fracciones en volumen de las dos fases se tiene en cuenta a través
de la densidad y la viscosidad:
ρ  αlρl  αgρg ; μ  αlμl  αgμg (4.6)
y a través de la fuerza adicional F comentada antes, que representa la contribución
de la tensión superficial al balance de la cantidad de movimiento. La tensión superfi-
cial es evidentemente una fuerza de superficie, por lo que para transformarla en una
fuerza volúmica se emplea la formulación de continuidad para fuerzas superficiales





donde κ representa la curvatura de la interfaz entre fases, obtenida como:
κg  κl  ∇  ∇αg
∇αg
Finalmente, la ecuación de la energı́a tiene la siguiente expresión:
 ρe
 t
 ∇  	uρe p
  ∇  k∇T  Σe (4.8)
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mientras que la conductividad térmica efectiva del fluido equivalente se calcula, como
el resto de magnitudes, según:
k  αlkl   αgkg (4.10)
y el término fuente Σe da cuenta de la energı́a asociada al cambio de fase, por lo que es
negativo cuando se produce evaporación y positivo cuando se produce condensación.
Este conjunto de ecuaciones se resuelve utilizando un solver segregado basados
en la presión [23], y haciendo uso de un esquema de alta resolución para la captu-
ra de la interfaz (HRIC), basado en un esquema compresivo de captura de interfaz
para mallas arbitrarias (CISCAM) [24] . La capa lı́mite se modeló mediante capas
hexaédricas cuya anchura se eligió adecuadamente de acuerdo con el tratamiento de
pared adoptado. Además, en vista de la baja fracción de vapor esperable en el régimen
de ebullición subenfriada, se puede suponer que la fase vapor sigue las fluctuaciones
de la fase lı́quida, y por lo tanto los esfuerzos turbulentos pueden modelarse única-
mente para la fase lı́quida haciendo uso del tratamiento de pared k  ε realizable de
dos capas [25] para cualquier y  (véase su definición en la ecuación (2.57).
La evaporación y la condensación del fluido refrigerante se calculan suponiendo
que la temperatura de las burbujas de vapor es igual a la temperatura de saturación Ts,
y que la temperatura del fluido lı́quido es muy similar a la temperatura de la mezcla T ,
por lo que el intercambio de masa entre las fases está controlado por la transferencia
de calor, en la forma:




donde CHA es el producto del coeficiente de transferencia de calor entre las burbujas
y el fluido que las rodea multiplicado por el área interfacial. Este modelo se activa
cuando la temperatura de la superficie en contacto con el fluido es más alta que la
temperatura de saturación, en las condiciones en que las burbujas empiezan a apare-
cer.
La evaporación en la frontera del problema definida por la pared está controlada
por el flujo de calor en la pared qw, de modo que la tasa de generación de vapor en
masa viene dada por





donde Cew representa la fracción del flujo de calor que se invierte en la generación de
burbujas.
Como modelo para la estimación de la transferencia de calor debida a la ebu-










Si se aplica esta correlación fuera de su rango de validez (por ejemplo, para el
régimen de ebullición en pelı́cula), los flujos de calor podrı́an resultar demasiado
altos, y la temperatura del fluido cerca de la pared podrı́a llegar a ser más alta que la
propia temperatura de la pared. Para evitar esta circunstancia, se aplica en el modelo










donde T es la temperatura del fluido cerca de la pared. Ası́, si T  Ts se utiliza di-
rectamente la correlación, y si T  Tw el flujo de calor por ebullición es cero. Para
temperaturas de fluido entre la temperatura de la pared y la temperatura de satura-
ción, Ts  T  Tw, se utiliza sólo una fracción del flujo de calor predicho por la
correlación.
Como ya se anticipó en la sección 2.2.3.1, el aspecto más delicado asociado con
el uso de la correlación de Rohsenow es la determinación del coeficiente Cqw, que da
cuenta de la interacción lı́quido/sólido, y representa propiedades como la rugosidad
de la pared ası́ como también su conductividad y absortividad térmicas [25] y las
caracterı́sticas del proceso de calentamiento [2].
Existen distintas posibilidades para la determinación de Cqw. Cuando hay datos
experimentales disponibles, como es el caso del presente trabajo, se puede determinar
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Ti = 105 ºC












u = 0.20 m/s
u = 0.30 m/s
u = 0.10 m/s
u = 0.15 m/s
Figura 4.1. Valores de Cqw obtenidos de la ecuación (4.14) y las medidas del capı́tulo 3.
Se tiene ası́ una simple relación lineal, que podrı́a sugerir emplear un ajuste con-
vencional para obtener un valor único deCqw válido para todas las condiciones consi-
deradas. Sin embargo, antes es conveniente explorar el rango de valores que propor-
ciona la ecuación (4.14). A partir de los datos experimentales descritos en el capı́tulo
3, se obtuvieron los valores que se muestran en la figura 4.1, donde puede observarse
que los valores de Cqw van aproximadamente desde 0.01 hasta 0.06, lo que supone
una variación considerable. Adicionalmente, si bien se aprecia una influencia rela-
tivamente clara de la temperatura de entrada Ti, no puede decirse lo mismo de las
posibles influencias de la velocidad y de la temperatura de la superficie. En efecto, en
estos casos no es posible determinar ninguna tendencia clara, lo que supone un serio
inconveniente para la definición de un único valor que permita calibrar el modelo.
En vista de estos resultados, y de que no siempre cabe esperar disponer de da-
tos experimentales tan exhaustivos como los disponibles aquı́, se consideraron otras
posibles alternativas para la determinación de Cqw. Una posibilidad es la propuesta
en [27], en que Cqw se expresa como función de la rugosidad promedio Ra y de la
presión reducida pr como:
Cqw   C  a lnRa  b pr  c lnRa  d (4.15)
donde a, b, c and d son constantes empı́ricas obtenidas para distintos fluidos refri-
gerantes y rugosidades y materiales de la pared. Las combinaciones entre fluido y
material de la superficie se tienen en cuenta a través del coeficiente C, que toma va-
lores alrededor de 1, entre 0.8 y 1.3 [27]. Aún cuando los fluidos que se consideraron
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son distintos del empleado en este trabajo, se evaluó la posibilidad de aplicar la ecua-
ción (4.15) al caso considerado aquı́. Tomando C   0.8 se obtiene Cqw   0.05, que
queda dentro del intervalo de valores mostrado en la figura 4.1. Esto sugiere que la
ecuación (4.15) podrı́a ser una alternativa viable en aquellos casos en que sólo se dis-
ponga de una estimación burda de la rugosidad de la superficie, si bien debe tenerse
en cuenta que con el tiempo de uso las superficies lisas y rugosas tienden a exhibir el
mismo flujo de calor [28].
Otra alternativa es la propuesta por Podowski [29], que tiene la ventaja de que



















pero que es válida para ebullición en piscina y siempre que os flujos de calor sean
tales que se pueda despreciar el efecto de la convección monofásica. Para presiones
próximas a la presión atmosférica, se supone que la ecuación(4.16) puede aplicar-
se para flujos de calor tan bajos como 5 kW m 2 o menores. En la condiciones de
las medidas realizadas aquı́, se obtiene un valor de 0.011 que, aunque está dentro
del intervalo de valores de la figura 4.1, no parece representativo de estas condicio-
nes, ya que las variaciones de presión no son tan importantes como para justificar la
dispersión observada en Cqw.
En consecuencia, se utilizó para cada simulación el valor deCqw correspondiente,
entre los mostrados en la figura 4.1, a cada condición particular. De esta manera, se
garantizan los mejores resultados del modelado posibles pero, por supuesto, debe
tenerse esto en cuenta a la hora de discutir los méritos relativos de los dos métodos
computacionales considerados.
4.3.2. Modelo euleriano de dos fluidos
En estos modelos, se considera que cada fase (lı́quido y vapor) es un fluido dife-
rente, y se introduce el transporte de masa entre fases a los correspondientes términos
fuente en las ecuaciones de continuidad. Tomando la fase lı́quida (fracción en volu-
men αl) como fase continua, y la fase vapor (burbujas) como fase dispersa (fracción
en volumen αg), las ecuaciones de continuidad son:
ρlαl
t
 ∇  ρlαlul  Γlg (4.17)
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para la fase lı́quida, y
 ρgαg
 t
 ∇   ρgαgug  Γgl  Γlg (4.18)
para la fase vapor, en que se supone un único valor promedio para el diámetro de
las burbujas [30]. El término fuente Γlg  Γgl representa la tasa de transferencia
de masa entre las fases. Obsérvese además que, al contrario que en modelo de flui-
do equivalente, se atribuyen un campo de velocidades distinto, ul o ug, a cada fase
considerada.
Por su parte, las ecuaciones de la cantidad de movimiento son, para la fase lı́quida,
 ρlαlul
 t
∇  ρlαlulul  αlΠl  αl∇p ρlαlgΓlgugΓglulMlg (4.19)
y para la fase vapor:
 ρgαgug
 t
 ∇   ρgαgugug  αgΠg  αg∇p ρgαgg Γglul  Γlgug Mgl
(4.20)
donde los términos Πl y Πg se calculan de nuevo mediante la ecuación (4.5), em-
pleando para cada fase la velocidad y la viscosidad correspondiente. Para cada fase
se considera una viscosidad efectiva dada por la suma de la viscosidad molecular y la
viscosidad turbulenta. Por su parte, los términos Mlg  Mgl representan la fuerza
interfacial total entre las fases.
Por último, la expresión de la ecuación de la energı́a para la fase lı́quida es:
 αlρlhl
 t









 Γlghg  Γglhl (4.21)














donde μt es la viscosidad turbulenta y Prt es el número de Prandtl turbulento. Estas
magnitudes se obtienen resolviendo el modelo k  ε estándar para ambas fases, lo
que además proporciona una cierta descripción del efecto de la turbulencia. Eviden-
temente, se trata de una aproximación un tanto burda, ya que en principio habrı́a que
tomar en cuenta la interacción mutua entre las estructuras del flujo turbulento y las
burbujas de vapor. Tal como se halla implementado el modelo, es posible tener en
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cuenta la dispersión inducida en las burbujas por los remolinos turbulentos mediante
la introducción de una fuerza ad hoc, pero no se considera la turbulencia inducida o
disipada por las burbujas (véase por ejemplo [31] para un modelo de turbulencia que
sı́ tiene en cuenta dichos efectos).
Para considerar el flujo evaporativo en condiciones de subenfriamiento, falta aho-
ra incorporar al modelo la tasa de transferencia de masa debida a la condensación de
burbujas en el seno del lı́quido subenfriado, que se puede expresar, en forma similar





donde el coeficiente de transferencia de calor incluido en CHA se obtiene a partir del
número de Nusselt dado por la correlación propuesta por Ranz y Marshall [32]:
Nu  2 0.6Re0.5d Pr
0.3
l (4.24)
ası́ como la tasa de generación de vapor en la pared, que puede modelarse consi-






donde qe es la transferencia de calor debida a la evaporación y Tse es la temperatura
de subenfriamiento.
A la vista de las ecuaciones anteriores, es necesario complementarlas con expre-
siones adecuadas para las fuerzas interfaciales y para el flujo de calor en la pared
debido a la evaporación, aspectos que se tratan en los siguientes apartados.
4.3.2.1. Fuerzas interfaciales
De forma similar a los modelos mecanicistas como el desarrollado en al apartado
2.4.1, dependiendo de la aplicación considerada es preciso considerar unas u otras
fuerzas interfaciales en las ecuaciones de la cantidad de movimiento. En la imple-
mentación disponible en STAR-CCM+ dicho término viene expresado como la suma
de varias contribuciones: una fuerza de arrastre estacionaria (componente media) y
una fuerza de arrastre no estacionaria (componente fluctuante), que es la fuerza de
dispersión turbulenta a que se ha hecho referencia antes, además de la fuerza de em-
puje y la fuerza asociada con la “masa virtual” de la burbuja, esto es, con la capa de
lı́quido que arrastra la burbuja en su movimiento.
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   ug   ul

 ADur (4.26)
donde Csd es el coeficiente de arrastre, ur  ug   ul es la velocidad relativa entre las
dos fases y d es el diámetro de las burbujas. El exponente n  4 se usa para modelar
los efectos de una alta concentración de burbujas [33].
Por su parte, la componente fluctuante de la fuerza de arrastre da cuenta, como
se comentó antes, del arrastre adicional debido a la interacción entre las burbujas
(fase dispersa) y las estructuras turbulentas que las rodean. Esta fuerza de dispersión





donde νtl es la viscosidad cinemática turbulenta de la fase continua, y tomándose
Prtl  1 [33]. El coeficiente de arrastre se calcula según el modelo de Wang [34], que
tiene en cuenta la deformación de la burbuja y cuya expresión es:
Csd  exp

a b ln Reb  cln Reb2

(4.28)
donde Reb es el número de Reynolds referido al diámetro de la burbuja, tal como
se definió en la ecuación (2.55), y a, B y c son constantes empı́ricas que dependen
del intervalo de Reb considerado, tal como se muestra en la tabla 4.1. Sin embargo,
este modelo tiene el inconveniente de que el coeficiente de arrastre no es una función
continua de Reb, lo que supone un inconveniente cuando los diámetros de las burbujas
pueden ser muy variados, ya que ello impide que se alcances residuales aceptables
con los factores de relajación habituales. Por ello, en STAR-CCM+ se emplea una
variante del modelo, en que la transición entre los dos primeros regı́menes se toma
en Reb  2.197115 en vez de a Reb  1 como se indica en la tabla 4.1, y para













100 4. Estudio computacional en conducto simple
Tabla 4.1. Constantes para el cálculo del coeficiente de arrastre.
Reb a b c
Reb   1 ln 24 -1 0
1   Reb   450 2.69946  0.3358196  0.071135617
450  Reb  4000  51.77171 13.1670725  0.8235592
Reb  4000 ln83 0 0
Por su parte, la fuerza de empuje Fsl se puede expresar en términos de la veloci-
dad relativa entre fases y la vorticidad de la fase lı́quida como [30]:
Fsl  CLαgρlur  ∇ ul (4.31)
donde se toma para el coeficiente de empuje CL   0.03.
Finalmente, la fuerza asociada a la masa virtual se modela teniendo en cuenta la
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(4.32)
tomándose para el coeficiente de masa virtual el valor Cmv  0.5.
4.3.2.2. Modelo de evaporación en la pared
La correcta definición del reparto del flujo de calor en la pared para su uso en
un modelo de dos fluidos es un aspecto determinante de la eventual calidad de los
resultados obtenidos y es aún objeto de investigación [35]. El modelo de reparto de
flujo utilizado por STAR-CCM+ para determinar la tasa de generación de vapor viene
dado por la siguiente expresión:
qw  ql 
 qQ 
 qe (4.33)
Aquı́, qw es el flujo total de calor en la pared, ql representa la convección monofásica,
qQ es el flujo de calor de quenching dentro del área de influencia Ae de las burbujas,
y qe es el flujo de calor asociado a la evaporación.
La convección pura (es decir, fuera de la zona cubierta por sitios de nucleación)
está representada por:
ql  hcAcTw   Tl (4.34)
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donde el coeficiente de transferencia de calor hc se obtiene a partir del modelo de
función de pared empleado, y el factor de área Ac se obtiene como
Ac   1  Ae (4.35)
donde el área Ae de influencia de las burbujas se toma como proporcional a la sección
transversal máxima de una sola burbuja en su desprendimiento y a la densidad en





donde FA  2 es una constante empı́rica, y el diámetro de desprendimiento de las
burbujas dd se calcula, tal como se propone en la referencia [36], como:







donde d0  0.6 mm y ΔT0  45 K son constantes del modelo, y ΔTse  Ts   Tl es
el subenfriamiento del lı́quido.
La densidad de sitios de nucleación N se estima tal como proponen Lemmert y
Chawla [37]:
N  m Tw   Tsn (4.38)
donde m y n son constantes empı́ricas con valores m  185 y n  1.805, y Tw y Ts
son, como siempre, las temperaturas de pared y de saturación del lı́quido, respecti-
vamente, de modo que la densidad de sitios de nucleación resulta proporcional a la
potencia n-ésima del sobrecalentamiento en la pared. En este modelo, se asume un
ángulo de contacto de la burbuja de 46 , que es consistente con el valor proporciona-
do por el modelo de evolución y desprendimiento de burbujas descrito en el apartado
2.4.1.
El flujo de calor de quenching es el empleado para calentar el lı́quido que ocupa
el espacio previamente ocupado por una burbuja antes de su desprendimiento. Se
modela siguiendo a Del Valle y Kenning [38], quienes consideraron una analogı́a con
la conducción de calor transitoria en un medio semi-infinito:
qQ  hqAeTw   Tl (4.39)
calculándose el coeficiente de transferencia de calor hq como:
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En la ecuación (4.40), f es la frecuencia de desprendimiento de las burbujas y tb
es el tiempo que transcurre entre el desprendimiento de una burbuja y la activación
de la siguiente. Ambas magnitudes están relacionadas por:
tb   0.8 f 1 (4.41)












ρghlg f N (4.43)
A partir de las expresiones de todos los modelos descritos, resulta claro que el
mejor candidato a parámetro ajustable para la calibración del modelo, es decir, el
equivalente en este caso al coeficiente Cqw empleado en el modelo de fluido equiva-
lente, es ahora la densidad de sitios de nucleación N que, bien directamente o a través
del área de influencia de las burbujas Ae, aparece en las expresiones de los tres flujos
de calor considerados. La elección es también razonable si se tiene en cuenta que, en
definitiva, es del número de sitios de nucleación activos de lo que va a depender la
cantidad de vapor generada y en consecuencia la transferencia de calor evaporativa.
Esta constante fue de nuevo estimada por comparación con los resultados ex-
perimentales mostrados en el capı́tulo 3 pero, al contrario de lo que sucedı́a con el
parámetro Cqw del modelo de fluido equivalente, en este caso se halló que la úni-
ca variable que parece tener una influencia significativa sobre N es la velocidad del
flujo. Los valores empleados se muestran en la tabla 4.2 para las cuatro velocidades
consideradas, observándose que el número de sitios activos de nucleación disminuye
con la velocidad, lo que es totalmente razonable. Estos valores resultan tener además
un orden de magnitud consistente con la densidad de sitios de nucleación estimada
en el apartado 3.6.3 para la misma superficie de calentador a partir de su imagen
topográfica.
De hecho, puede interpretarse que es éste el hecho del que da cuenta la introduc-
ción del factor de supresión en las correlaciones para evaporación en flujo; además,
la tendencia que muestran los datos de la tabla 4.2 coincide cualitativamente con la
indicada por las expresiones habituales del factor de supresión, es decir, una evolu-
ción más plana para velocidades bajas con una tendencia más acusada a disminuir
conforme aumenta la velocidad. Estos resultados sugieren, pues, que el modelo de
dos fluidos proporciona una aproximación al problema menos dependiente de la dis-
ponibilidad de datos experimentales para la calibración del modelo de transferencia
de calor.
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Tabla 4.3. Caracterı́sticas de las mallas empleadas.





4.4. Resultados de la simulación
4.4.1. Malla y condiciones de contorno
Se utilizó una malla estructurada con celdas hexaédricas, ya que parecı́an ser las
más convenientes para una descripción adecuada de la transferencia de calor en la
pared y de los gradientes de temperatura en la geometrı́a simple considerada en el
contexto del problema no lineal en estudio [40]. Se emplearon diferentes densidades
de malla (véase la figura 4.2 y la tabla 4.3) con el fin de comprobar la independencia
de los resultados con respecto a la malla utilizada.
Se encontró que la diferencia entre el uso de la malla (b) y la malla (c) era sólo
de aproximadamente el 0.75% en los resultados de flujo de calor, y esto en el caso
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más crı́tico de baja velocidad (0.1 m/s), temperatura de pared de 141 C y la máxima
calidad de vapor del 9%. En consecuencia, se escogió la malla (b) como aquélla que
proporciona el mejor compromiso entre el tiempo de cálculo y la precisión de los
resultados.
Respecto de las condiciones de contorno, se utilizó una condición de temperatura
constante en la superficie del calentador, mientras que para el resto de las paredes del
conducto se asumió una condición adiabática.
4.4.2. Flujos de calor
Con el fin de disponer de un cálculo de referencia para la comparación, primero se
utilizó el modelo de fluido equivalente descrito en el apartado 4.3.1. Para cada flujo de
calor y condiciones de flujo, se utilizaron los valores de la constante de calibración
Cqw mostradas en la figura 4.1, por lo que los resultados obtenidos deben ser, en
principio, los mejores alcanzables con tal modelo. Además, se tomó m   0 en el
exponente del número de Prandtl (el sugerido para el agua) y los valores por defecto
de los coeficientes CHA (5  106) y Cew (0.04).
Los resultados se muestran en la figura 4.3, para las dos temperaturas de entrada
(90  C y 105  C) y las cuatro velocidades de entrada (0,1, 0,15, 0,2 y 0,3 m / s),
consideradas en la medidas mostradas en el capı́tulo 3, y que son representativos de
las condiciones de temperatura y velocidad que se pueden dar en diferentes partes de
las galerı́as de refrigeración de un motor. Aparte de los resultados experimentales y
computacionales, también se ha representado la correlación modificada obtenida en
el apartado 3.5.4, para disponer de un criterio de comprobación adicional.
Se observa que, en general, los resultados de la simulación muestran un mejor
acuerdo con las medidas para los flujos de calor más altos, correspondientes a la
temperatura de entrada del fluido más baja para todas las velocidades consideradas.
También se desprende de los resultados que el acuerdo mejora cuanto mayor es
la velocidad de flujo. Esto se podı́a esperar, ya que el efecto de supresión del flujo es
mayor cuanto mayor es la velocidad [41], y por lo tanto, el peso de la contribución
de la ebullición al flujo de calor total es menor, de modo que cualquier desviación
en la descripción de la ebullición misma debe ser menos aparente. Este efecto resulta
particularmente claro en el caso de la velocidad más baja considerada y para una
temperatura de entrada de 105  C, en que se observan desviaciones significativas
entre el cálculo y la medida. Aún ası́, en general puede observarse que los resultados
computacionales reproducen los datos experimentales con un error máximo del 7%,
que es del mismo orden que el obtenido en otros trabajos recientes que hacen uso
de un modelo de fluido equivalente [16, 42], y que representa sólo un 2% más de
desviación que la obtenida con la correlación desarrollada en el apartado 3.5.4.
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Figura 4.3. Comparación entre las medidas, el modelo de referencia y las simulaciones con
modelo de fluido equivalente.
En el caso del modelo de dos fluidos fue posible, como se ha mencionado en la
sección 4.3.2.2, considerar un valor único para cada velocidad de la densidad de sitios
activos de nucleación N, que afecta al área de influencia de la burbuja y a los flujos
de calor. Los resultados correspondientes se muestran en la figura 4.4, de nuevo junto
con la correlación de referencia.
Se puede observar que, como en el caso anterior, los resultados son mejores para
la temperatura de entrada del fluido más baja, y que el acuerdo mejora a medida que
la velocidad de entrada del flujo aumenta. Sin embargo, se puede observar una mejora
significativa en los resultados a bajas velocidades, lo que indica que la representación
de la contribución de la ebullición es más exacta que la proporcionada por el modelo
de un sólo fluido equivalente, aun cuando en ese caso el parámetro de calibración fue
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Figura 4.4. Comparación entre las medidas, el modelo de referencia y las simulaciones con
modelo de dos fluidos.
ajustado para cada condición de operación considerada. De hecho, la estimación de
flujo de calor con el modelo de dos fluidos presenta un error máximo del 5% con
respecto a los datos experimentales, es decir, del mismo orden de magnitud que la
correlación ajustada en el apartado 3.5.4.
Estos resultados sugieren que el método de dos fluidos considerado proporciona
una descripción más completa del problema. Además, el número de iteraciones ne-
cesarias para la convergencia del cálculo de los flujos de masa y la temperatura del
fluido es aproximadamente la mitad que el requerido por el método VoF. Estos aspec-
tos, junto con el hecho de que se puede obtener una calibración robusta del modelo,
pueden ser especialmente relevantes cuando se considera la posible extensión del uso
de los modelos de dos fluidos a geometrı́as realistas de galerı́as de refrigeración. No







Figura 4.5. Secciones para representación de distribuciones de temperatura.
debe olvidarse, sin embargo, que la validez de este enfoque depende en gran medida
del hecho de que la fracción de vapor sea inferior al 1% [24], por lo que debe tenerse
especial cuidado en garantizar que sólo se produce ebullición en condiciones de flujo
subenfriado.
En consecuencia, podrı́a plantearse una metodologı́a de cálculo que hiciera uso
de ambas aproximaciones computacionales en etapas distintas: en una primera etapa,
se emplearı́a un modelo de fluido equivalente para un primer diseño del sistema de
refrigeración que mantuviera bajo control los efectos negativos de la ebullición y
permitiera maximizar sus beneficios, manteniendo en todo momento las condiciones
de flujo subenfriado, mientras que en una segunda etapa se utilizarı́a un modelo de
dos fluidos para refinar el diseño y obtener una mejor estimación de los flujos reales
y su distribución espacial y temporal.
4.4.3. Campo de temperaturas
Con el fin de disponer de criterios adicionales para evaluar la calidad de las solu-
ciones obtenidas, se analizaron también las distribuciones de temperatura calculadas
y su evolución con la velocidad del fluido. Dicho análisis se centró en los punto más
crı́ticos de entre los simulados, que se corresponden con los de máxima temperatura
en la pared del calentador. Para ello se representó el campo de temperatura en las dis-
tintas secciones mostradas en la figura 4.5: el corte longitudinal a-a’ y dos secciones
transversales, B-B’ y C-C’, a la zona de calentamiento.
Los resultados obtenidos con el modelo de fluido equivalente para la distribución
de temperatura en la sección a-a’ se muestran en las figuras 4.6 y 4.7 para las tem-
peraturas de entrada de 90  C y 105  C, respectivamente. Puede apreciarse que, en
general, el efecto del calentamiento se limita a una capa muy estrecha sobre el calen-
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u = 0.1 m/s
u = 0.2 m/s
u = 0.3 m/s




Figura 4.6. Distribución de temperatura en la sección a-a’ calculada con modelo de fluido
equivalente: temperatura de entrada 90  C.
tador, que es un tanto más visible para la temperatura de entrada de 105 C, es decir,
cuando el salto inicial de temperatura es menor.
Para las dos temperaturas es posible apreciar también, para las velocidades más
bajas, el efecto de arrastre producido por el incremento de la velocidad, mientras que
para 0.3 m/s se observa un cambio en la tendencia. Dicho cambio puede atribuirse
al incremento en la velocidad que experimenta la contribución puramente convectiva
a la transferencia de calor, que puede empezar a compensar el efecto de ”supresión”
del flujo que parece dominar a baja velocidad.
Los resultados obtenidos con el modelo de dos fluidos para la distribución de
temperatura en la sección a-a’ para las temperaturas de entrada de 90 C y 105   se
muestran, respectivamente, en las figuras 4.8 y 4.9. En este caso, parece claro que el
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Figura 4.7. Distribución de temperatura en la sección a-a’ calculada con modelo de fluido
equivalente: temperatura de entrada 105  C.
modelo es más sensible al efecto de la transferencia de calor. En efecto, se aprecia
que a muy baja velocidad el efecto del calentador sobre el campo de temperaturas se
manifiesta en un incremento progresivo de la temperatura a lo largo de la superficie
del calentador, que determina un perfil de temperatura aproximadamente autosimilar.
También es ahora más evidente, por comparación con el modelo de fluido equi-
valente, el efecto de supresión inducido por el flujo para las velocidades más bajas,
observándose cómo, al crecer la velocidad, la capa de fluido en que se aprecia la in-
fluencia del calentador se hace progresivamente más estrecha y la variación en direc-
ción longitudinal se hace más acusada, hasta que se alcanza un valor tal de velocidad
que se aprecia de nuevo, como en el caso del modelo de fluido equivalente, un cambio
en el régimen de transferencia de calor.




u = 0.15 m/s
u = 0.1 m/s
u = 0.3 m/s
u = 0.2 m/s
Figura 4.8. Distribución de temperatura en la sección a-a’ calculada con modelo de dos
fluidos: temperatura de entrada 90  C.
Estos resultados indican que, aparte de proporcionar valores ligeramente más
ajustados para los flujos de calor, el modelo de dos fluidos proporciona una mejor
representación del proceso por el que la condensación de las burbujas en el fluido
subenfriado determina el incremento de temperatura de dicho fluido. De hecho, como
criterio para la evaluación de este comportamiento, puede considerarse la tempera-
tura media del fluido medida aguas abajo de la contracción de sección situada a la
salida del conducto de medida. Se comprobó que dicha temperatura resulta sistemáti-
camente subestimada por el modelo de fluido equivalente, mientras que el modelo de
dos fluidos proporciona una mejor aproximación al valor experimental.
Por su parte, las distribuciones de temperatura en las secciones transversales al
flujo pueden dar una idea más completa de la naturaleza de los cálculos, sobre todo
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Figura 4.9. Distribución de temperatura en la sección a-a’ calculada con modelo de dos
fluidos: temperatura de entrada 105  C.
en lo que se refiere a los efectos locales de los modelos de turbulencia empleados. En
lo que sigue se discuten los resultados para las secciones B-B’ (figura 4.10) y C-C’
(figura 4.11) en el caso más extremo en que la temperatura de entrada es de 90 C y
la temperatura de la superficie del calentador es la máxima alcanzada.
En la figura 4.10 se muestra la comparación entre los resultados arrojados por el
método de fluido equivalente y el método de dos fluidos para la sección B-B’, para
tres velocidades del flujo (0.1 m/s, 0.2 m/s y0.3 m/s). Como puede apreciarse, las
diferencias entre ambos métodos son aquı́ más evidentes que las manifestadas en los
resultados mostrados en las figuras 4.6 a 4.9 para la sección longitudinal a-a’.
Si bien ambos métodos proporcionan distribuciones de temperatura sensiblemen-
te simétricas, los perfiles predichos por el método de dos fluidos resultan intuitiva-
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u = 0.1 m/s
Fluido equivalente Dos fluidos
u = 0.2 m/s
u = 0.3 m/s
365 372 379
T (K)
400386 393 365 370 375
T (K)
390380 385
Figura 4.10. Comparación de la distribución de temperatura en la sección B-B’ calculada
con los dos modelos: temperatura de entrada 90  C.
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u = 0.1 m/s
Fluido equivalente Dos fluidos
u = 0.2 m/s
u = 0.3 m/s
367 373 380
T (K)
399386 393 366 372 378
T (K)
397385 391
Figura 4.11. Comparación de la distribución de temperatura en la sección C-C’ calculada
con los dos modelos: temperatura de entrada 90  C.
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u = 0.1 m/s
Fluido equivalente Dos fluidos
380 384 388
T (K)
400392 396 379 384 389
T (K)
402393 398
Figura 4.12. Comparación de la distribución de temperatura en la sección C-C’ calculada
con los dos modelos: temperatura de entrada 105  C.
mente más verosı́miles, tanto desde el punto de vista de la forma del perfil como
desde el punto de vista de la influencia de la velocidad del flujo. En particular, el mo-
delo de fluido equivalente predice una distribución muy concentrada en los bordes de
la placa del calentador, y el efecto de supresión debido al incremento de velocidad no
se muestra de forma totalmente conclusiva.
Los resultados para la sección C-C’ de salida del calentador, mostrados en la figu-
ra 4.11, indican un comportamiento más similar de ambos modelos, sobre todo para
las velocidades de 0.2 m/s y0.3 m/s, en que tanto los valores de temperatura como
su distribución son muy parecidos, si bien los resultados del modelo de dos fluidos
presentan un grado mayor de simetrı́a. Son de destacar, sin embargo, las diferencias
observadas a la velocidad más baja de 0.1 m/s: en este caso, ambos modelos producen
resultados con una cierta asimetrı́a, pero ésta es mucho más acusada para el modelo
del fluido equivalente, lo que sólo cabe achacar al distinto tratamiento de la turbulen-
cia que se emplea en ambos modelos, siendo más estable la formulación empleada en
el modelo de dos fluidos en que se considera explı́citamente la influencia de las dos
fases presentes. Además, sigue siendo aparente la tendencia del método del fluido
equivalente a concentrar los efectos en los bordes de la placa de calentamiento.
A modo de comprobación, en la figura 4.12 se muestra la comparación corres-
pondiente para la velocidad de 0.1 m/s y una temperatura de entrada del fluido de 105
 C. Como puede observarse, la distribución de temperatura predicha por el método
de dos fluidos es más consistente, obteniéndose un perfil similar al mostrado en la fi-
gura 4.11 para esta velocidad. Por el contrario, el modelo del fluido equivalente arroja
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unos resultados que, si bien poseen una simetrı́a mayor que los obtenidos para una
temperatura de entrada de 90  C, presentan en forma aún más acusada la tendencia a
concentrar el fenómeno hacia los bordes de la placa.
En definitiva, cabe resumir los resultados obtenidos afirmando que ambos mode-
los pueden ser una alternativa viable para el cálculo del flujo de calor (si bien no debe
olvidarse que la calibración del modelo de fluido equivalente es más problemática),
mientras que, desde el punto del vista de la descripción del campo de flujo y de tem-
peratura resultante, el modelo de dos fluidos ofrece resultados más creı́bles (siempre
teniendo en cuenta su aplicabilidad únicamente a condiciones de evaporación suben-
friada). Estas consideraciones apoyarı́an la sugerencia indicada al final de la sección
4.4.2 sobre el carácter complementario de ambos modelos y la posibilidad de em-
plear ambos en el marco de una metodologı́a de diseño y evaluación de galerı́as de
refrigeración.
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[24] Hernández-Pérez, A. M., V. and, Azzopardi, B. J. Grid generation issues in the CFD
modelling of two-phase flow in a pipe. Journal of Computational Multiphase Flows
3(1): 13–26, 2011.
[25] Pioro, I. L., Rohsenow, W., Doerffer, S. Nucleate pool-boiling heat transfer. ii: Assess-
ment of prediction methods. International Journal of Heat and Mass Transfer 47(23):
5045–5057, 2004.
[26] Torregrosa, A. J., Olmeda, P., Gil, A., Cornejo, O. CFD assessment of subcooled
flow boiling in i.c. engine-like conditions at low flow velocities with volume-of-fluid
and two-fluid models. Proceeding of the Institution of Mechanical Engineers Part D -
Journal of Automobile EngineeringDOI: 10.1177/0954407015571674, 2010.
[27] Saiz Jabardo, J. M., da Silva, E. F., Ribatski, G., de Barros, S. Evaluation of the rohse-
now correlation through experimental pool boiling of halocarbon refrigerants on cylin-
drical surfaces. Journal of the Brazilian Society of Mechanical Science and Engineering
26(2): 218–230, 2004.
[28] Mostafa, M. M. Fouling of heat transfer surfaces. In Belmiloudi, A. (ed.),Heat transfer
- Theory analysis, experimental investigations and industrial systems, 506–542. InTech,
2011.
[29] Podowski, M. Z. Toward mechanistic modelling of boiling heat transfer. Nuclear En-
gineering and Technology 44(8): 889–896, 2012.
[30] Yeoh, G. H., Tu, J. Y. Numerical modelling of bubbly flows with and without heat and
mass transfer. Applied Mathematical Modelling 30(10): 1067–1095, 2006.
[31] Sato, Y., Sadatomi, M., Sekoguchi, K. Momentum and heat transfer in two-phase bubble
flow - I. Theory. International Journal of Multiphase Flow 7(2): 167–177, 1981.
[32] Ranz, W. E., Marshall, W. R. Evaporation from drops, 1, 2. Chemical Engineering
Progress 48(3): 141–146, 173–180, 1952.
[33] Lo, S., Osman, J. CFD modeling of boiling flow in PSBT 5   5 bundle. Science and
Technology of Nuclear Installations 2012: 795935, 2012.
[34] Wang, D. M. Modelling of bubbly flow in a sudden pipe expansion. Brite-Euram Project
BE-4098, report II-34, 1994.
[35] Prabhudharwadkar, D., Lopez-De-Bertodano, M. A., Hibiki, T., Buchanan, J. R. As-
sessment of subcooled boiling wall boundary correlations for two-fluid model CFD.
International Journal of Heat and Mass Transfer 79: 602–617, 2014.
[36] Tolubinsky, V. I., Kostanchuk, D. M. Vapour bubbles growth rate and heat transfer
intensity at subcooled water boiling heat transfer. 4th International Heat Transfer Con-
ference 5(B-28): 249–272, 1970.
[37] Lemmert, M., Chawla, J. M. Influence of velocity on surface boiling heat transfer coef-
ficient. In Hahne, E., Grigull, U. (eds.), Heat transfer in boiling, 237–247. Academic
Press, 1977.
118 4. Estudio computacional en conducto simple
[38] Del Valle, V. H., Kenning, D. B. R. Subcooled flow boiling at high heat flux. Interna-
tional Journal of Heat and Mass Transfer 28(10): 1907–1920, 1985.
[39] R., C. A photographic study of pool boiling in the region of the critical heat flux. AIChe
Journal 6(4): 533–538, 1960.
[40] Biswas, R., Strawn, R. C. Tetrahedral and hexahedral mesh adaptation for CFD pro-
blems. Applied Numerical Mathematics 26(1-2): 135–151, 1998.
[41] Torregrosa, A. J., Broatch, A., Olmeda, P., Cornejo, O. Experiments on subcooled
flow boiling in I.C. engine-like conditions at low flow velocities. Experimental Thermal
and Fluid Science 52: 347–354, 2014.
[42] Domalapally, P., Rizzo, E., Richard, L. S., Subba, F., Zanino, R. CFD analysis of flow
boiling in the ITER first wall. Fusion Engineering and Design 87: 556–560, 2012.
Capı́tulo 5
Estudios en geometrı́a real
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5.1. Introducción
En este capı́tulo se aplican las técnicas experimentales y numéricas desarrolladas
y validadas para el conducto simple en los capı́tulos anteriores a una geometrı́a de
culata real, con el fin principal de evaluar las prestaciones de los modelos numéricos
a la hora de determinar determinar, dentro de la culata, las zonas altamente cargadas
desde el punto de vista térmico. En particular, es de especial interés en el contexto de
este trabajo averiguar si permiten conocer las zonas donde la temperatura alcanza el
punto de saturación del refrigerante y, por tanto, dónde se puede producir el cambio
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de fase del refrigerante, que desempeña un papel importante en la transferencia de
calor. De hecho, numerosos trabajos [1–3] indican que existen zonas crı́ticas, tales
como el puente de válvulas y, más especı́ficamente, la zona donde se encuentran las
válvulas de escape y la zona de la bujı́a, donde es necesario optimizar las galerı́as
de refrigeración, y donde se trata de mantener la velocidad del fluido constante, cosa
que resulta virtualmente imposible si no se dispone de un modelo numérico fiable.
Se comenzará por una breve introducción a los aspectos más destacados que afec-
tan al diseño de las culatas, y en particular de sus galerı́a de refrigeración. A conti-
nuación, en las secciones 5.3 y 5.4 se describe la instalación experimental empleada,
que es una adaptación de la usada en el capı́tulo 2, y las medidas realizadas, que pre-
sentan en comparación con el caso del conducto simple importantes limitaciones en
cuanto a la medida de flujos de calor y a la propia detección de la existencia de flujo
evaporativo, al no poder disponerse de acceso para la visualización del fenómeno.
Por ello, se ha puesto a punto una técnica basada en el análisis de las vibraciones de
la culata, que se describe en la sección 5.5.
Los resultados de las medidas se describen en la sección 5.6, y por último en la
sección 5.7 se describe el trabajo de modelado numérico realizado y se evalúan los
resultados obtenidos por comparación con las medidas.
5.2. Diseño de galerı́as de refrigeración en la culata
Para un buen diseño de las galerı́as de refrigeración es necesaria una gran serie
de información acerca del flujo de refrigerante, la distribución de la temperatura en
la culata, la transferencia de calor en la cara inferior (firedeck) de la culata, etc. Tra-
dicionalmente, el diseño de las culatas y del bloque motor se ha basado en medidas
de temperatura y en la observación, a posteriori, de las distintas fisuras que apare-
cen en las diferentes zonas de la culata como consecuencia de las tensiones térmi-
cas y mecánicas. Se ha reportado que, por encima de 600 K (327 C), los siguientes
fenómenos son determinantes [4]:
Los gradientes de temperatura locales que se dan dentro de los componentes se
oponen a la expansión térmica de los mismos y, por lo tanto, causan tensiones
térmicas. Las temperaturas elevadas pueden provocar cambios en la estructura
del material, con efectos notables sobre sus propiedades.
A temperaturas elevadas, los materiales comienzan a experimentar deforma-
ción plástica cuando son sometidos a cargas estáticas.
La rápida aplicación de cargas térmicas (choque térmico), combinada con la
expansión térmica restringida, puede resultar en la formación de fracturas. Las
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culatas de los motores medianos y grandes son especialmente susceptibles a
este efecto, ya que están sometidas a cambios térmicos bruscos y repentinos al
pasar desde el arranque con aire comprimido hasta condiciones de plena carga.
Los cambios de temperatura causados por los cambios en el régimen de giro
y el grado de carga del motor implican cargas de fatiga de ciclo bajo (LCF en
sus siglas inglesas), que pueden resultar en grietas y fracturas por debajo de los
105 ciclos de carga.
Los cambios de temperatura que tienen lugar en el transcurso del ciclo del mo-
tor implican cargas de fatiga de ciclo alto (HCF). Esto afecta a las superficies
de los componentes que limitan con la cámara de combustión, tales como la
culata y los pistones, sometidos a cambios rápidos entre las altas temperaturas
de la combustión y la temperatura del aire admitido en el siguiente ciclo de
motor.
También se dan efectos de corrosión térmica, sobre todo en las válvulas de
escape, especialmente en motores que usan combustible diésel marino (MDF)
o aceite pesado.
Para controlar estos efectos, algunos investigadores proponen ajustar los diversos
componentes del sistema de refrigeración y en consecuencia mejorar el flujo de refri-
gerantes a través del bloque motor y la culata [5, 6] mientras que otros ponen el acento
en la optimación de la estructura de las galerı́as de refrigeración del motor [7, 8] pa-
ra evitar daños en los elementos del motor. En general, se recomienda mantener las
temperaturas por debajo de 380 C para componentes de hierro fundido, y cuando
se trata de aleaciones de aluminio mantener la temperatura máxima entre 180 C y
200 C [9]. Las temperaturas altas producen el deterioro de la pelı́cula de lubricante,
aumentando las perdidas por fricción y disminuyendo la vida útil de los componentes
afectados; por otra parte, si se sobreenfrı́an ciertos componentes del motor como, por
ejemplo, los cilindros, puede producirse condensación de los gases calientes, origi-
nando su corrosión; estas condiciones suelen darse a plena carga, en condiciones de
tiempo estivales y para elevadas altitudes. En la tabla 5.1 se dan valores tı́picos de las
temperaturas en la culata para diferentes tipos de motores.
Las siguientes son algunas pautas de diseño que se tienen que seguir para mante-
ner las tendencias deseadas:
Es deseable tener un flujo intenso en la dirección longitudinal del motor, junto
con un flujo transversal también intenso desde el lado de admisión hacia el lado
del escape.
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Tabla 5.1. Temperaturas tı́picas de culatas de motores Diesel.
Tipo de motor
Medio régimen Alto régimen Alto régimen
Altas prestaciones Vehı́culo comercial
C. de combustión 210 - 250 120 - 150
(lado del agua) 240 - 260 130 - 140
Puente de válvulas 260 - 300 280 - 290 200 - 350
El flujo de refrigerante debe distribuirse uniformemente alrededor de todos los
cilindros del motor: un flujo bien distribuidos se traduce en una transferencia
de calor eficiente desde la superficie del motor.
Debe evitarse el estancamiento del flujo, ya que las regiones donde se produce
son las más susceptibles a la aparición de puntos calientes y, finalmente, a la
ebullición no controlada.
Deben evitarse condiciones en que la velocidad del flujo sea muy alta y puedan
producirse reducciones drásticas de la presión que conduzcan a la aparición de
cavitación, que a su vez puede producir la erosión del material.
Dado que la bomba de refrigerante, situada a la entrada de la camisa de refri-
geración, es responsable de mantener una presión determinada en la entrada,
es deseable que la caı́da de presión en las galerı́as sea tan baja como sea posi-
ble. Las dimensiones de los orificios de la junta y la compleja geometrı́a de la
camisa de refrigeración contribuyen conjuntamente a dicha caı́da de presión.
Con respecto al material empleado, debe ser lo suficientemente resistente a la
compresión como para ser capaz de funcionar de forma continua bajo presiones de
gas y temperaturas fluctuantes. En general, las cargas de presión del gas no son ex-
cesivas para los materiales disponibles en la actualidad, pero los gradientes de tem-
peratura establecidos en todo el espesor del metal, entre el lado de la cámara de
combustión, los asientos de las válvulas de escape, y los conductos de refrigeración,
producirá una desigualdad notable en la expansión y la contracción del metal en di-
chas regiones. En consecuencia, aparecerán tensiones térmicas en la culata, y pueden
eventualmente distorsionarse o incluso romperse las áreas crı́ticas que están expues-
tas al flujo de calor de la combustión.
El material de culata ideal serı́a el que pudiera limitar la temperatura de la super-
ficie de la cámara de combustión de manera que la lubricación siguiera siendo eficaz,
la mezcla de aire y gasolina en MEP no se sobrecalentara y causara detonación, y
se evitara la aparición de puntos calientes que pueden producir grandes esfuerzos
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térmicos cı́clicos. En general, la elección de materiales se restringe al hierro fundido
y distintas aleaciones de aluminio.
La culata tradicional de hierro fundido reúne la mayorı́a de los requisitos: bajo
precio, buena maleabilidad, mecanizabilidad y resistencia a la corrosión, rigidez y
dureza adecuadas, y baja expansión térmica. Sin embargo, el hierro fundido presenta
como desventajas su elevado peso y su baja conductividad térmica. Por su parte,
una culata de aleaciones de aluminio pesa del orden de la mitad que una culata de
hierro fundido equivalente y su conductividad térmica es entre un 30% y un 80%
más alta que la del hierro fundido [3], de modo que se pueden considerar relaciones
de compresión mayores que las que se pueden utilizar con culatas de hierro fundido,
y los gradientes de temperatura son menores, de modo que se reduce la probabilidad
de distorsión térmica.
Las deficiencias de la aleación de aluminio son que es más cara, y la resistencia
a la corrosión no es tan buena como la de la fundición de hierro [10]. Además, tiene
un alto coeficiente de dilatación térmica, los que puede causar rozamiento entre una
culata de aleación de aluminio y un bloque de cilindros de hierro fundido durante
condiciones de arranque y parada del motor. Por último, es habitual emplear en los
asientos de las válvulas insertos de materiales con menor conductividad térmica que
el resto de la culata, con el fin de disminuir los esfuerzos térmicos en dicha zona [11].
La composición de la fundición utilizada en la culata es similar a la del bloque
de cilindros, pero se prefieren para la culata aleaciones de aluminio ligeramente dife-
rentes. Hay dos comúnmente recomendadas, constituidas por una matriz de aluminio
que incluye, en un caso, un 3.0% de cobre, un 5% de silicio y un 0.5% de man-
ganeso, y en el otro caso un 4.5% de silicio, un 0.5% de manganeso y un 0.5% de
magnesio. Las adiciones de cobre y silicio reducen la expansión y contracción térmi-
cas y mejoran la ductilidad y la capacidad de moldeo de aluminio. El cobre añadido
contribuye a endurecer el aluminio y fortalece la estructura durante un cierto perı́odo
de tiempo (esto se conoce como endurecimiento por envejecimiento), y el silicio me-
jora la resistencia a la abrasión. Ambos de manganeso y de magnesio mejoran la
resistencia de la aleación. Por desgracia, la resistencia a la corrosión de la aleación
de silicio-aluminio libre de cobre es mejor que de las aleaciones que contienen cobre,
que son ligeramente superiores en todos los demás aspectos.
Entre las aleaciones de aluminio más empleadas en la fabricación de este impor-
tante componente del motor se encuentran las A319, A356, A319 y A380, todas ellas
pertenecientes a la serie 300 [12–16]. Ademas de las mencionadas, actualmente se
emplean la A354 y también la AS7GU, que ofrece un buen compromiso entre entre
esfuerzos y fatiga a elevadas temperaturas.































Figura 5.1. Circuito de refrigeración y de calentamiento empleado en la culata.
5.3. Descripción de la instalación
El circuito experimental fue diseñado para provocar la evaporación bajo condi-
ciones de flujo forzado, y es esencialmente el mismo empleado en la sección 3.2, con
la diferencia de que en lugar del conducto simple se considera ahora una culata real,
tal como puede observarse en la figura 5.1. De hecho, las diferencias más significa-
tivas están relacionadas con la manera en que se consigue que el aceite térmico del
circuito de calefacción caliente a la culata, que se describe a continuación.
El suministro de aceite térmico se realizó a través de las pipas de escape, donde se
da gran parte de la transferencia de calor en un motor real, mientras que el refrigerante
fue introducido por la parte posterior de la culata, especı́ficamente por uno de los
tapones de mantenimiento de las galerı́as de refrigeración de la culata, tal como se
puede ver en las figuras 5.2 y 5.3.
Cuando el aceite térmico entra por la pipa de escape, baja hacia el primer cilin-
dro (cilindro 1) que forma parte de la bancada, y el cual está conectado al siguiente
cilindro (cilindro 2) por la parte inferior, llenándolo por completo y saliendo de este
a través de las pipas de escape. Las pipas de escape del cilindro 2 están comunicadas











Figura 5.2. Vista derecha de la culata con los conductos de suministro y extracción de aceite
térmico y refrigerante.
mediante un conducto en U con las pipas del siguiente cilindro (cilindro 3) tal como
se aprecia en las figuras 5.2 y 5.3. El aceite llena entonces por completo a este cilin-
dro, que a su vez está conectado por la parte inferior al último cilindro (cilindro 4),
del cual el aceite térmico sale finalmente a través de las pipas para reincorporarse al
circuito de calefacción.
5.4. Instrumentación y medidas
Con la finalidad de conocer las distribución de temperatura en diversas zonas de
la culata de experimentación, ésta fue instrumentada siguiendo las indicaciones dadas
en el trabajo de Finlay et al. [17], en el cual se señalan las zonas más cargadas térmi-
camente, entre las que destacan las pipas de escape y el puente de válvulas. De acuer-
do con ello, se llevaron a cabo diversas mediciones de temperatura en las paredes de
la culata, ası́ como también en las paredes de las pipas de admisión y escape. Para
llevar a cabo dichas mediciones, se emplearon termopares tipo K (Cromel-Alumel),
que poseen buena resistencia a la oxidación y cuyas medidas tiene un error del 1%.
Una parte de los termopares se empotraron en la parte superior de la culata tal como
se muestra en la figura 5.4, mientras que los termopares empleados para registrar la
temperatura en los laterales(bridas de escape y de admisión) fueron empotrados den-
tro del material de la culata a una profundidad de 3 mm, como puede apreciarse en
la figura 5.5. Finalmente, los termopares colocados en la parte inferior de la culata
(firedeck), a una altura de 3 mm desde la base de las válvulas, están empotrados a una
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Figura 5.4. Posiciones de termopares sobre la parte superior de la culata (cotas en mm).
profundidad de 55 mm desde el borde de la culata hasta una distancia de 3 mm de las
válvulas, tal como se muestra en la figura 5.6.
En lo que concierne al fluido refrigerante, para la medida de su temperatura tanto
a la entrada como a la salida de la culata, se utilizaron termómetros de resistencia
(TRD) con un error del 0.1%. La instalación de dichos sensores fue realizada si-
guiendo las indicaciones propuestas en [10] para este tipo de sensor de temperatura.
Para la medida de la presión del refrigerante a la entrada de la culata se empleó un
captador de presión PMA con un transmisor P40, cuyo rango de presiones va desde
0 a 6 bar de presión absoluta, con una precisión del 0.2%, mientras que para la medi-
ción de la presión del fluido refrigerante a la salida de la culata se empleó un sensor
de presión Kistler con rango de presión de 0 a 5 bar y una precisión del 0.5%.
La temperatura del aceite térmico, tanto a la entrada de la culata como a la sa-
lida de ésta, se midió, igual que en el caso del fluido refrigerante, con termómetros












Figura 5.5. Posiciones de termopares en las zonas de las bridas de admisión (a) y escape (b)
(cotas en mm).
Termopares del lado del escape
Termopares del lado de la admisión
Figura 5.6. Detalle de los termopares en la parte inferior de la culata (firedeck).
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de resistencia con un error del 0.1%, mientras que para la medición del caudal de
aceite térmico se emplearon dos caudalı́metros: un caudalı́metro de efecto Coriolis
Emerson 1700) para valores del flujo entre 0.5 l/min hasta 20 l/min y un caudalı́metro
electromagnético Krohne para mediciones de flujo de aceite térmico por encima de
20 l/min, con capacidad de medir hasta 100 l/min, y con un error en la medida del
1%.
5.5. Detección de la evaporacion en flujo forzado
Como se ha mencionado con anterioridad, un inconveniente de las geometrı́as
reales de culata es la imposibilidad de constatar de forma directa (es decir, por vi-
sualización de las burbujas) la presencia de flujo evaporativo, se dé éste o no en
condiciones de subenfriamiento. Puesto que los flujos de calor locales, que también
serı́an indicativos, tampoco son accesibles, es preciso recurrir a técnicas indirectas
como la que se describe a continuación.
Es conocido que en el fenómeno de flujo evaporativo en subenfriamiento se for-
man burbujas de vapor que se desprenden de la pared sobrecalentada y posteriormen-
te colapsan. Este fenómeno determina, por una parte, la aparición de fluctuaciones
no estacionarias en la presión del lı́quido, como ya observó Rayleigh hace casi un
siglo [18] y, por otra parte, la existencia de una fuerza resultante sobre las paredes,
también de carácter no estacionario. En el primer caso, es posible detectar la apari-
ción de la ebullición registrando el campo acústico resultante mediante hidrófonos
y analizándolo en términos de las frecuencias caracterı́sticas del proceso [19, 20], si
bien es obvio que es también necesario considerar la influencia de la geometrı́a del
conducto. En el segundo caso, el proceso se manifiesta a través de la excitación de las
vibraciones de la estructura [21], que pueden determinarse mediante acelerómetros.
Dado que serı́a preciso diseñar hidrófonos a propósito para la presente aplicación, se
optó por el análisis de vibraciones como técnica para la determinación de la existen-
cia de ebullición en el interior de las galerı́as de la culata.
Para ello se instalaron sobre la culata ensayada dos acelerómetros piezoeléctricos
Kistler modelo 4384, cuyas caracterı́sticas que se muestran en la tabla 5.2 y que
fueron escogidos con el fin de detectar la máxima amplitud de señal. La sensibilidad
dada en la tabla de calibración está medida a 159,2 Hz y con una aceleración de 10 g.
La exactitud de la calibración de fábrica es de 2% con un intervalo de confianza del
99,9%. En conjunto con los acelerómetros, se emplearon acondicionadores de señal
de B&K modelo 2647 con una estructura de tipo tubo de 7 37.7 mm, cuyo peso es
de 6.3 g, con sensibilidad de 1 mV/pC a 10 mV/pC. Para la adquisición de datos se
empleó un sistema Pulse modelo 3560C.
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Tabla 5.2. Caracterı́sticas técnicas de los acelerómetros.
Frecuencia 0.1 - 12600 Hz
Sensibilidad 10 pC/g
Temperatura  74 - 250  C
Nivel de ruido residual (RMS)  0.24 mg
Nivel operacional máximo (pico) 6000 g
Nivel máximo de choque (pico) 20000 g
Peso 11 g
Frecuencia de resonancia 42 kHz
Tabla 5.3. Condiciones experimentales para detección de la evaporación forzada.
Tref ( C) pref (bar) Tat ( C)  Vref (m3/h)  Vat (m3/h)
90 1.18 221.64 1.0 2.08
90 1.43 223.64 2.0 2.08
90 1.73 221.46 3.8 2.08
Las medidas se llevaron a cabo al mismo tiempo que los ensayos de adquisición
de los datos de temperatura que se comentan de la sección 5.6, seleccionándose las
condiciones de funcionamiento que se muestran en la tabla 5.3, que proporcionan
suficientes datos para evaluar la influencia del flujo de refrigerante para un sobreca-
lentamiento que, en principio, deberı́a dar lugar a la evaporación. Aparte de las con-
diciones mostradas en la tabla 5.3, se tomaron medidas de aceleración manteniendo
la temperatura del aceite térmico al mismo valor que la temperatura del refrigerante.
Estas medidas permitieron establecer el “fondo” de vibración resultante en la culata
como consecuencia del propio funcionamiento de los distintos equipos (bombas de
refrigerante y de aceite) y del propio paso de los fluidos a través de la culata.
Los resultados, expresados en decibelios arbitrarios, se pueden observar en la fi-
gura 5.7, donde se ha comparado el fondo (aceite térmico y refrigerante a la misma
temperatura) y la lectura obtenida cuando la temperatura del aceite térmico se en-
cuentra cerca de 225  C. Se observa, en la gráfica correspondiente al menor caudal
de refrigerante, una diferencia significativa en el nivel, sobre todo a bajas frecuen-
cias por debajo de 250 Hz. Para frecuencias mayores la diferencia es mucho menor,
si bien el fondo siempre queda ligeramente por debajo. Al aumentar el caudal hasta
2 m3/h, se observa que las diferencias son menos acusadas, aunque también signifi-
cativas, y que se desplazan hacia frecuencias mayores. Finalmente, al considerar el
máximo caudal se aprecian únicamente diferencias locales y de una magnitud mucho
menor que en los dos casos anteriores.












Figura 5.7. Espectros de vibraciones de la culata.
A partir de estos resultados es posible concluir que efectivamente existe ebulli-
ción en las condiciones consideradas: en principio, es difı́cil atribuir las diferencias en
nivel observadas a cualquier otra posible causa, pero además la tendencia observada
es consistente con el comportamiento esperable. En efecto, el efecto de supresión del
flujo, tantas veces comentado a lo largo de este trabajo, determina que las burbujas se
desprendan antes y, por tanto, con un tamaño más pequeño, lo que corresponde a una
frecuencia mayor [22], que es precisamente la tendencia observada para las frecuen-
cias a las que se observan las diferencias más significativas. Por su parte, el hecho de
que las diferencias observadas sean menores cuanto mayor es el caudal responderı́a
simplemente a la mayor efectividad del efecto de supresión por el flujo.
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5.6. Resultados experimentales
Se realizó una serie de pruebas experimentales con el fin de obtener un conjunto
de datos representativo que cubriera una gama suficientemente amplia de condiciones
de funcionamiento, si bien el plan de ensayos fue menos exhaustivo que el llevado a
cabo con el conducto simple y discutido en el capı́tulo 3.
Como en aquel caso, las mediciones se llevaron a cabo utilizando una mezcla con
un 50% de agua y un 50% de etilenglicol (porcentajes en volumen). Tal como se
acaba de mostrar en la tabla 5.3, se consideró una única temperatura de entrada del
fluido (90 C) y tres caudales de refrigerante (1, 2 y 3.8 m3/h). Para el aceite térmico
se mantuvo el caudal en 2.08 m3/h y se intentó alcanzar una temperatura próxima a
225 C, quedando finalmente una pequeña diferencia entre los tres casos que no afecta
a la comparabilidad de los resultados.
En esta sección se muestra el conjunto de los resultados experimentales obtenidos
durante las medidas. Dichos resultados se emplearán más adelante tanto para propor-
cionar condiciones de contorno a la simulación como para evaluar la calidad de los
resultados obtenidos.
Temperatura del material
Las diversas temperaturas medidas en las distintas zonas mostradas en la figuras
5.4 a 5.6 se muestran en la tabla 5.4. De estos datos se emplearán como condición de
contorno los correspondientes a la zona de árboles de levas, mientras que el resto se
empleará para su comparación con los datos obtenidos de la simulación.
Temperatura y presión del fluido refrigerante
La temperatura y la presión del fluido refrigerante fueron medidas únicamente a
la entrada y la salida de la culata, permitiendo obtener indirectamente una variable
importante como es el flujo de calor absorbido por el refrigerante a su paso a través de
las galerı́as de refrigeración. Dichos resultados muestran en la tabla 5.5, donde puede
apreciarse el efecto contrapuesto del incremento del caudal y de la correspondiente
disminución en el salto de temperatura ΔT . Esta tendencia también es indicativa del
papel desempeñado por la evaporación en las condiciones consideradas.
Por su parte, la caı́da de presión originada por la circulación del refrigerante a
través de las galerı́as de la culata es un parámetro particularmente crı́tico, ya que
determina localmente el punto de ebullición del fluido refrigerante. La geometrı́a
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Tabla 5.4. Datos experimentales de temperatura en la culata.
Punto de medida Temperaturas (
 C)
 V   1 m3/h 2 m3/h 3.8 m3/h
Brida de admisión 99.65 96.81 97.04
Brida de escape 165.57 164.38 163.58
Zona árboles de levas 98.54 92.20 96.19
Cilindro 1 admisión 132.00 122.59 128.38
Cilindro 2 admisión 126.12 119.00 120.90
Cilindro 3 admisión 120.82 118.16 113.42
Cilindro 4 admisión 115.52 117.21 105.94
Cilindro 1 escape 127.01 123.35 123.68
Cilindro 2 escape 129.68 119.25 124.62
Cilindro 3 escape 125.93 118.00 121.04
Cilindro 4 escape 123.14 119.77 119.10
Tabla 5.5. Saltos de temperatura y presión y flujos de calor al refrigerante.
 V (l/min) ΔT ( C) qref (W) Δp (bar)
16.67 11.2 10842.9 0.06
33.33 7.0 7670.6 0.19
66.33 2.9 10433.8 0.58
complicada de las galerı́as de la culata presenta dificultades prácticamente insalvables
para la toma de medidas en diferente puntos a lo largo de dichas galerı́as. A la vista
de dichas dificultades, se tomaron mediciones de presión únicamente en la entrada
del suministro de refrigerante y a su salida de la culata, para disponer al menos de
una evaluación global de la caı́da de presión para su comparación posterior con los
resultados de la simulación. Los resultados se muestran también en la tabla 5.5.
Adicionalmente, se ha estudiado el carácter de la dependencia observada. Tal
como se aprecia en la figura 5.8, es posible ajustar dicha dependencia a una curva de
tipo potencial con una gran precisión, resultando un exponente de 1, 8, relativamente
próximo al 2 que corresponderı́a a un flujo turbulento totalmente desarrollado. Por lo
que se ha comentado antes, una adecuada reproducción de esta caı́da de presión es un
requisito indispensable para poder confiar en los resultados de la simulación cuando
existe ebullición.
















Figura 5.8. Caı́da de presión frente a caudal de refrigerante.
5.7. Simulacion del flujo y la transferencia de calor
El problema de la descripción del flujo del fluido refrigerante y la transferencia
de calor en una culata es un problema complejo en que se encuentran estrechamente
acoplados los fenómenos de conducción a través de las partes sólidas con la transfe-
rencia de calor por convección al fluido y el propio movimiento de este último. Es
por ello natural que se hayan planteado soluciones desacopladas, en que primero se
resuelve el campo de flujo asumiendo una distribución inicial de temperaturas de pa-
red para, posteriormente, transferir una distribución puntual de flujos de calor en las
paredes como condición de contorno a un cálculo térmico y estructural de las partes
sólidas de la culata [23]. Si bien este enfoque puede producir resultados aceptables
en una primera aproximación, el tratamiento de las condiciones de contorno de los
respectivos cálculos desacoplados resulta extremadamente delicado.
Es por ello que, aprovechando las posibilidades existentes en términos de po-
tencia de cálculo, se prefiere actualmente emplear planteamientos acoplados, habi-
tualmente denominados de transferencia de calor conjugada (CHT por sus siglas
inglesas), en que se resuelven simultáneamente ambos problemas [24–26]. Esta es
la aproximación adoptada en el presente trabajo y que se describe en los apartados
siguientes.
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Figura 5.9. Vista tridimensional de las galerı́as de refrigeración de la culata estudiada.
5.7.1. Malla y condiciones de contorno
La geometrı́a de la galerı́as de refrigeración de una culata de MCIA posee for-
mas muy complejas, las cuales son el resultado de dar mayor o menor prioridad a la
optimización de las pipas de admisión, debido a los requerimientos de swirl, de las
pipas de escape, de la forma de la cámara de combustión, de la configuración de las
válvulas, etc. Las galerı́as de refrigeración de una culata son de hecho las zonas que
quedan disponibles una vez tomado en cuenta el dimensionado de todas las zonas
anteriormente mencionadas, por lo que su geometrı́a tiende a hacerse caótica, lo que
implica un gran desafı́o tanto para dar cuenta de su comportamiento como en el mo-
mento de optimizarla. En el caso de la culata considerada en este estudio, las galerı́as
están conformadas como dos “piscinas”, una en la parte superior y la otra en la parte
inferior de la culata, tal como se muestra en la figura 5.9.
A la vista de lo complicado de la configuración, para mallar esta geometrı́a se em-
pleó una malla poliédrica, no solo para la galerı́as de refrigeración sino también para
el resto de la partes de la culata. En la figura 5.10 se muestra una imagen del mallado
de la galerı́as de refrigeración, y en el detalle se puede apreciar el mallado poliédrico
de las partes metálicas. Puede observarse que este tipo de malla se adapta perfec-
tamente a una geometrı́a compleja como ésta. Los diversos tamaños de elementos
empleados en el mallado se muestran en la tabla 5.6.
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Figura 5.10. Detalle de la malla en la zona de las pipas de admisión de la culata estudiada.
Tabla 5.6. Dimensiones de la malla empleada en la simulación.





En total, la cantidad de celdas empleada en la simulaciones fue de 2853560.0.
Teniendo en cuenta que la culata considerada corresponde a un motor de encendido
por compresión de 1.3 litros de cilindrada, esto supone una cantidad de celdas supe-
rior a la empleada en trabajos de referencia como [27], y en general proporciona una
densidad de mallado superior a la habitualmente considerada para las galerı́as de re-
frigeración de motores de mayor cilindrada (véase por ejemplo el trabajo de Bo [28]).
Punekar y Das [29] emplearon una densidad mayor de mallado, pero debe tenerse en
cuenta que en este trabajo se empleó una culata correspondiente a un motor mono-
cilı́ndrico, con lo que el tamaño “fı́sico” del problema es menor y permite un estudio
más detallado sin alcanzar un tamaño “computacional” alarmante.
Respecto de las condiciones de contorno, se empleó para la entrada del refri-
gerante una condición de tipo velocidad de entrada, mientras que para la salida del
136 5. Estudios en geometrı́a real
Tabla 5.7. Valores de distintos parámetros empleados en la simulación.
 V (m3/h) Cqw Cew CHA m α f b
1.0 0.0113 0.04 5.0  106 0 0.9
2.0 0.0125 0.04 5.0  106 0 0.9
3.8 0.0127 0.04 5.0  106 0 0.9
refrigerante de la culata se empleó un condición de contorno de tipo presión de sali-
da, la cual fue dejada libre, sin imponerle ningún valor obtenido experimentalmente,
precisamente con el fin de evaluar la calidad del cálculo. En las superficies bañadas
por el aceite térmico se empleó una condición de flujo de calor en la pared, que fue
estimado aplicando la primera ley de la termodinámica al balance térmico del aceite.
Finalmente, las temperaturas reportadas en los experimentos para la brida de admi-
sión y la zona del firedeck fueron empleadas a través de condiciones de contorno de
tipo temperatura de pared.
5.7.2. Configuración del modelo
De acuerdo con las ideas expresadas al final de la sección 4.4.2, en este primer
intento de aplicar un modelo computacional al caso de una geometrı́a real se optó por
emplear el modelo de fluido equivalente, ya que a priori no era posible determinar si
las fracciones de vapor presentes quedarı́an dentro de los lı́mites de aplicabilidad del
modelo de dos fluidos.
Los parámetros del modelo de evaporación se escogieron teniendo en cuenta la
información descrita en el capı́tulo 4 respecto a la aplicación al conducto simple.
Recuérdese que dichos parámetros son: el producto del coeficiente de transferencia
de calor entre las burbujas y el fluido que las rodea multiplicado por el área interfacial,
CHA, que determina el intercambio de masa entre las fases de acuerdo con la ecuación
(4.11), la fracción del flujo de calor que se invierte en la generación de burbujas, Cew,
que determina la tasa de generación de vapor en masa según la ecuación (4.12), y los
parámetros ajustables de la correlación de Rohsenow, ecuación (2.4). Estos últimos
son el coeficiente m del exponente del número de Prandtl y la constante empı́rica
Cqw que, según [30] dependen ambos de la combinación considerada de lı́quido y
de material y acabado de la superficie de calentamiento. Los valores empleados para
estos parámetros se resumen en la tabla 5.7 para cada una de las condiciones de
operación consideradas.
Puede observarse que, como en el caso del conducto simple, se tomó el valor de
m sugerido para el agua, y se mantuvieron para Cew y CHA los valores por defecto. Al
coeficiente α f b, que representa la fracción de vapor en volumen asociada con el inicio



























Figura 5.11. Variación de la conductividad térmica con la temperatura.
de la ebullición en pelı́cula, se le dio en todos los casos el mismo valor, con el objeto
de evitar la entrada en acción del modelo de transferencia de calor con ebullición en
transición. Finalmente, el valor del coeficiente Cqw se modificó ligeramente a partir
del valor por defecto (0.01) con base en los resultados experimentales disponibles,
ya que no fue en este caso posible extrapolar los valores obtenidos en el conducto
simple. Como puede verse, existe una cierta influencia del valor del flujo, pero muy
pequeña comparada con la obtenida en el capı́tulo 4.
Todos los fenómenos fı́sicos que intervienen en las galerı́as de refrigeración están
altamente acoplados con la naturaleza del flujo turbulento. Por lo tanto es importante
que la selección del modelo de turbulencia sea correcto para poder representar de
manera adecuada los patrones de flujo en las galerı́as de refrigeración. En el presen-
te estudio se empleó el modelo k-ω con tratamiento de pared para cualquier y . De
acuerdo con la configuración habitual recomendada en [31], no se consideró desliza-
miento en la condición de contorno que define la región de contacto sólido–lı́quido.
Respecto de las propiedades del fluido lı́quido (densidad, calor especı́fico a pre-
sión constante, conductividad y viscosidad), poseen un error del 5% en comparación
con las que se puede encontrar en [32] y en distintos manuales de fabricantes. Por
otro parte, las mismas propiedades antes mencionadas pero para el caso del vapor, y
otras relativas a la interfaz lı́quido-vapor como la tensión superficial, se obtuvieron
a través de correlaciones propuestas en [33], que poseen errores del 3% al 5%. En
cambio los valores empleados para las entalpı́as del liquido y vapor, hf y hg, fueron
los que aparecen en las tablas de vapor [34], los cuales poseen un error superior al
5%.
138 5. Estudios en geometrı́a real
Tabla 5.8. Comparación entre medidas y simulación CFD: T sal y Δp.
 V (m3/h) Tsal (
 C) Δp (bar)
Medida CFD Error ( C) Medida CFD Error (%)
1.0 101.2 103.3 2.1 0.06 0.06 0
2.0 97.0 98.9 1.9 0.19 0.18 5
3.8 92.9 95.1 2.2 0.58 0.56 3.4
Respecto de las parte sólidas, la aleación de aluminio empleada en la manufactura
de la culata es la A319. Para esta aleación la densidad y el calor especı́fico presen-
tan una muy escasa dependencia con la temperatura, por lo que se tomaron como
constantes. Respecto de la conductividad térmica, se consideró su dependencia con
la temperatura según los resultados obtenidos por Bakhtiyarov et al. [35]. Dichos da-
tos se muestran en la figura 5.11, junto con su ajuste a un polinomio de orden tres
que fue empleado para introducirlos en el cálculo, y cuya expresión es:
k   139.6143   8.068  10 2t   2.8706  10 3t2  7.6175  10 7t3 (5.1)
5.7.3. Análisis de los resultados
Una primera evaluación de los resultados de la simulación se obtuvo mediante
la comparación de las magnitudes globales referidas al refrigerante, esto es, la tem-
peratura a la salida de la culata y la caı́da de presión que experimenta al atravesar
las galerı́as de la culata. Dicha comparación se muestra en la tabla 5.8, donde puede
apreciarse que la simulación muestra una desviación máxima con respecto a las me-
didas del 3% para la temperatura de salida y del 5% para el salto de presiones. A este
respecto, es de destacar que algunos trabajos consideran como aceptables errores de
más de 10 C en la temperatura (véase por ejemplo [36]).
La comparación mostrada en la tabla 5.8 indica que el modelo da cuenta ade-
cuadamente del aspecto crı́tico, ya mencionado, de una correcta reproducción de la
evolución de la presión, que es condición indispensable para cualquier aproximación
al cálculo en condiciones evaporativas. Por lo que respecta a los valores de la tempe-
ratura de salida, si bien los errores absolutos son pequeños, podrı́an conducir a errores
porcentualmente no despreciables en el salto de temperaturas y por consiguiente en
la estimación del flujo de calor total.
En cuanto a los valores para el flujo de calor qw removido por el refrigerante y el
flujo másico del refrigerante en la tabla 5.9 se muestran los resultados comparativos
entre los valores obtenidos experimentalmente y los obtenido a través del la simu-
lación. Al comparar los valores experimentales y las simulación se observan errores
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Tabla 5.9. Comparación entre medidas y simulación CFD: qw y  V.
 V (m3/h) qw (W)
 V (m3/h)
Medida CFD Error (%) CFD Error (%)
1.0 10842.22 10625.4 3.0 0.99 0.985
2.0 7460.61 7236.80 3.0 1.98 0.98











Figura 5.12. Secciones de corte para representación de resultados.
menores que el 3% para el flujo de calor, mientras que para los caudales se obtu-
vieron errores no mayores del 3%. Estos errores son totalmente aceptables de cara
a la validación de la simulación realizada, ya que con un modelo de fluido equiva-
lente y empleando la correlación de Rohsenow pueden esperarse errores en los flujos
de calor del orden de un 7.5% [37], con resultados reportados de entre el 1% y el
17.5% [25, 28, 36, 38, 39].
Una vez acotada en términos globales de la validez de la simulación realizada,
es posible considerar la información detallada que ésta proporciona, tanto en término
de la distribución del flujo de refrigerante como, especialmente, en términos de las
distribuciones de temperatura del fluido del sólido, por los motivos que fueron deta-
llados en la sección 5.2. Para poder analizar dicha información se procedió a realizar
diversos cortes de sección, tanto transversales como longitudinales, en ciertas zonas
de la culata, como muestra la figura 5.12. En lo que sigue se discuten los resultados
obtenidos para la sección transversal A’-A y para las dos secciones longitudinales.
En la figura 5.13 se ha representado tanto el campo de temperaturas como la
fracción de vapor correspondientes a la sección transversal A’-A para las tres condi-
ciones de operación consideradas. Respecto de la distribución de temperaturas, puede
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apreciarse que la temperatura del fluido va descendiendo conforme el caudal de re-
frigerante aumenta, mientras que las temperaturas máximas del metal aumentan, de
manera muy acusada al pasar de 1 m3/h a 2 m3/h, y de forma mucho más modera-
da al pasar a 3.8 m3/h. Por su parte, las distribuciones del fracción de vapor indican
que únicamente toma valores apreciablemente no nulos en el caso del menor caudal,
en que se aprecian valores relativamente altos en una de las galerı́as adyacentes a la
zona de mayores temperaturas del metal. Es precisamente en esta galerı́a donde se
aprecian temperaturas del fluido mayores, teniéndose una distribución prácticamente
uniforme con valores muy próximos a la temperatura de saturación. Estos resultados
son consistentes con los valores de flujo de calor mostrados en la tabla 5.9, en que la
tendencia indica un cambio en el mecanismo básico de transferencia de calor al pasar
de 1 m3/h a 2 m3, y confirman el diagnóstico realizado en la sección 5.5.
Esta misma tendencia en las temperaturas se aprecia en la figura 5.14, donde
se muestra la correspondiente distribución para la sección longitudinal b’-b, situada
a 50 mm del firedeck de la culata. De nuevo puede observarse claramente que la
temperatura del fluido es mayor en el caso de 1 m3/h que en los otros dos, mientras
que la temperatura de las partes sólidas de la culata es menor. Esto es debido a la
mayor influencia del proceso de evaporación llevado a cabo, tal como se apreciaba
en la figura 5.13, de tal forma que incluso doblando prácticamente el caudal no se
obtiene una efectividad comparable en la transferencia de calor de las paredes hacia
el refrigerante.
La situación es similar cuando se considera la distribución de temperatura en la
sección longitudinal a’-a, situada a sólo 10 mm del firedeck de la culata, y que se
muestra en la figura 5.15. De nuevo, la temperatura del fluido es considerablemente
mayor en el caso de 1 m3/h, pudiendo observarse cómo disminuye al aumentar el
caudal hasta alcanzar valores relativamente bajos y apreciablemente uniformes para
el caudal máximo considerado, en que la evaporación prácticamente ha desaparecido
en la sección representada.
Resulta asimismo de interés desde el punto de vista del diseño de la culata com-
plementar esta imagen térmica con el campo de flujo correspondiente, mostrado en
la figura 5.16. Como es de esperar, en general las velocidades locales son mayores
cuanto mayor es el caudal de entrada. Sin embargo, es posible apreciar la existencia
de zonas en que el flujo alcanza prácticamente condiciones de estancamiento que no
se modifican apreciablemente al aumentar el caudal, lo que podrı́a estar relacionado
en el bloqueo de determinados pasajes por la presencia de estructuras vorticales ali-
mentadas for el flujo. Esto pone claramente de manifiesto la complejidad asociada
meramente a lo intrincado de la geometrı́a considerada, y la importancia de un co-
rrecto diseño fluidodinámico de las galerı́as de refrigeración como paso previo a la
consideración de los distintos fenómenos de transferencia de calor relevantes. Adicio-











Fracción de vapor en volumen (-)
0.920.55 0.73
0.0 0.15 0.30
Fracción de vapor en volumen (-)
0.750.45 0.60
0.0 0.18 0.35
Fracción de vapor en volumen (-)
0.880.53 0.71
V = 1.0 m /h3
.
V = 2.0 m /h3
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V = 3.8 m /h3
.
Figura 5.13. Sección transversal A’-A: temperatura (izquierda) y fracción de vapor en volu-
men (derecha).
nalmente, esto supondrı́a otra ventaja del uso controlado de la ebullición, ya que en
tal caso no es preciso considerar velocidades locales tan altas como para que dichos
efectos se hagan patentes.
La representación isométrica de las galerı́as de refrigeración completas que se
muestra en la figura 5.17 permite obtener una visión más global de la situación. Pue-
de apreciarse cómo el flujo evaporativo es suprimido progresivamente al aumentar el
caudal, quedando confinado a regiones muy limitadas para el mayor caudal conside-
rado. Dichas regiones se corresponden con las zonas de estancamiento comentadas
anteriormente en relación con la figura 5.16. Por otra parte, puede observarse que
la diferencia de temperatura máxima entre el paredes de las galerı́as de la culata y
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Figura 5.14. Temperatura en la sección longitudinal b’-b.
el fluido refrigerante es de alrededor de 113 C, es decir, por debajo del intervalo de
sobrecalentamientos en que se puede producir evaporación de transición [40].
Esto confirma que los potenciales beneficios de promover el mayor grado de
evaporación posible, dentro de ciertos limites, para obtener una disminución de la
temperatura de las paredes sólidas de la culata. Dichos lı́mites vienen impuestos, ob-
viamente, por que sea posible que condense el vapor en el seno del fluido y no se
produzca evaporación de pelı́cula, que cono ya se comentó en su momento podrı́a
tener consecuencias catastróficas.
Por otra parte, los resultados obtenidos para la fracción de vapor confirman lo
acertado de la elección del modelo de fluido equivalente, ya que el modelo de dos
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Figura 5.15. Temperatura en la sección longitudinal a’-a.
fluidos sólo ofrece garantı́as en simulaciones de transferencia de calor por flujo eva-
porativo en condiciones de baja calidad del vapor [31], y su empleo en condiciones
con calidad del vapor superior al 1% sólo se ha realizado con éxito al emplear una
correlación de tipo Chen [29, 41].
Un criterio adicional de validación de la simulación lo proporcionan las distribu-
ciones de temperatura obtenidas en las superficies exteriores de la culata. Mediante
la aplicación de un promediado en superficie sobre los valores de las celdas próxi-
mas a los puntos de medida se obtuvieron los valores que se muestran en la tabla
5.10. Las temperaturas en la zona de árboles de levas no se incluyen ya que, como se
comentó en la sección 5.6, fueron impuestas como condición de contorno al cálculo.
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Figura 5.16. Velocidad en la sección longitudinal a’-a.
Con respecto a las paredes laterales de la culata, si se comparan dichos resultados
con las medidas mostradas en la tabla 5.4 se concluye que la desviación entre las
mediciones y las simulaciones es de alrededor del 5.5%, para el caso de la brida de
admisión, y de alrededor del 4% para la brida de escape, lo que supone una predic-
ción de calidad aceptable, sobre todo teniendo en cuenta la dificultad de reproducir
con exactitud las condiciones de contorno convectivas en la superficie del material.
En las figuras 5.18 y 5.19 se muestran las distribuciones correspondientes a las bridas
de admisión y escape, respectivamente, pudiendo apreciarse, sobre todo en el caso
de la brida de admisión, un aumento tanto de la temperatura máxima como de los
gradientes de temperatura cuando se incrementa el caudal de refrigerante.
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Fracción de vapor en volumen (-)
0.980.59 0.79
0.0 0.19 0.38
Fracción de vapor en volumen (-)
0.960.57 0.77
0.0 0.19 0.39
Fracción de vapor en volumen (-)
0.970.58 0.78
V = 2.0 m /h3
.
V = 3.8 m /h3
.
Figura 5.17.Vista isométrica de la temperatura (izquierda) y la fracción de vapor en volumen
(derecha) en las galerı́as de refrigeración.
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Tabla 5.10.Datos simulados de temperatura en la culata.
Punto de medida Temperaturas (
 C)
 V   1 m3/h 2 m3/h 3, 8 m3/h
Brida de admisión 104.20 100.46 99.70
Brida de escape 159.44 158.14 157.05
Cilindro 1 admisión 194.10 206.16 202.53
Cilindro 2 admisión 172.94 172.62 191.85
Cilindro 3 admisión 172.94 172.62 186.43
Cilindro 4 admisión 172.94 172.62 184.60
Cilindro 1 escape 207.56 217.34 215.35
Cilindro 2 escape 183.02 183.98 180.10
Cilindro 3 escape 172.94 173.80 180.10
Cilindro 4 escape 183.02 183.80 180.15
V = 1.0 m /h3
.
V = 2.0 m /h3
.











Figura 5.18. Distribución de temperatura superficial en la brida de admisión de la culata.
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V = 1.0 m /h3
.
V = 2.0 m /h3
.











Figura 5.19. Distribución de temperatura superficial en la brida de escape de la culata.
Por el contrario, se aprecian diferencias significativas entre la medida y la si-
mulación para las temperaturas de la zona de los asientos de las válvulas, tanto en
admisión como en escape. En la figura 5.20 puede apreciarse de nuevo el incremento
de temperatura al aumentar el caudal de refrigerante, pero asimismo un incremento
en los gradientes muy superior al constatado en las paredes laterales.
Esto es debido a que en dicha zona de la culata se emplean habitualmente insertos
de materiales diferentes al del cuerpo principal de la culata, y cuyas conductividades,
según distintos investigadores [11, 42–46], toman valores que van desde 50 W/mK
hasta 26.5 W/mK, es decir, entre un 60% y un 70% menores que la del aluminio
A319. Al no ser posible obtener los valores precisos para la conductividad de dichos
insertos en la culata empleada, se optó por utilizar en dicha zona la misma conductivi-
dad que para el resto de la culata. Esta diferencia local en el valor de la conductividad
da cuenta de la diferencia de temperatura obtenida, ya que de haberse usado una
conductividad menor la temperatura calculada habrı́a sido también menor.
En resumen, y con todas las salvedades que se acaba de comentar, puede afir-
marse que los resultados de la simulación demuestran la capacidad del modelo de
ebullición empleado para la evaluación y el diseño de las galerı́as de refrigeración
de un motor, con una exactitud suficiente de los resultados y dentro de un tiempo de
cálculo razonable (96 horas de simulación por ensayo empleando 24 CPU).
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V = 1.0 m /h3
.
V = 2.0 m /h3
.











Figura 5.20. Distribución de temperatura en la zona de los asientos de las válvulas (a 3 mm
del firedeck..
Por otra parte, se confirma que sólo mediante el uso de un modelo validado puede
abordarse tanto el diseño conceptual de las galerı́as de refrigeración de la culata como
su eventual optimización considerando todos los ingredientes relevantes (flujos de
calor, temperaturas del material y sus gradientes, caı́da de presión en el refrigerante,
etc.).
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6.1. Principales aportaciones y conclusiones
A lo largo de la presente tesis doctoral se ha llevado a cabo un análisis del pro-
ceso de transferencia de calor evaporativa en sistemas de refrigeración de motores de
combustión interna alternativos. La realización de este trabajo vino justificada por el
incremento en las cargas térmicas asociado con la actual tendencia a reducir el tamaño
de los motores pero conservando su potencia, ya que dicho incremento favorece que
se den localmente las condiciones necesarias para que se produzca la evaporación.
Se planteó, pues, la necesidad de conocer y caracterizar el fenómeno adecua-
damente para poder controlarlo, en primer lugar para evitar su aparición indeseada,
que puede dañar seriamente al motor, y en segundo lugar para abrir la posibilidad
de aprovechar las ventajas que implica el incremento de la tasa de transferencia de
vapor, y la consiguiente reducción de la potencia de accionamiento de la bomba de
refrigerante para un flujo dado de calor a evacuar, obtenible por comparación con
la convección monofásica. Ambos objetivos (garantizar la supervivencia del motor
y mejorar la transferencia de calor) son alcanzables si el régimen de ebullición se
mantiene acotado dentro de la ebullición nucleada con subenfriamiento del fluido
refrigerante.
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Como tarea previa, se realizó una revisión del estado del conocimiento sobre la
transferencia de calor evaporativa, a partir de la cual se ha tratado de ofrecer, en
el capı́tulo 2, una base suficiente para sustentar los trabajos realizados y permitir
el análisis y la evaluación de los resultados obtenidos. La principales conclusiones
obtenidas de dicha revisión pueden resumirse como sigue:
Ası́ como en el caso de la convección monofásica existe un consenso claro so-
bre qué factores influyen en el proceso, y sobre la forma genérica de las corre-
laciones que los pueden describir cuantitativamente, en el caso de la transferen-
cia de calor con cambio de fase existe una gran disparidad de aproximaciones,
con numerosas correlaciones adaptadas a condiciones de flujo, caracterı́sticas
de la superficie y naturaleza del fluido particulares, a pesar de ser un campo
de investigación activo por más de 50 años. Ello se justifica por la compleji-
dad intrı́nseca del proceso, que involucra fenómenos de generación, evolución,
crecimiento, desprendimiento y colapso de burbujas, fenómenos que a su vez
modifican las condiciones de flujo locales en la capa lı́mite. No es por tanto
de extrañar que no exista una teorı́a universalmente aceptada, tanto más cuanto
que muchos de esos fenómenos no son fácilmente accesibles a la experimen-
tación, y los métodos computacionales basados en primeros principios, que
podrı́an arrojar alguna luz sobre los detalles a que se ha hecho referencia, no
han alcanzado la suficiente madurez.
Aun con estas limitaciones de partida, se han analizado las contribuciones más
relevantes en lo que se refiere a la evaporación flujo, que pueden agruparse en
tres lı́neas principales: el desarrollo de correlaciones para la predicción del flujo
total de calor, el desarrollo de correlaciones para el reparto de los flujos de calor
entre fases, y el desarrollo de modelos mecanicistas basados en dinámica de
burbujas. Las correlaciones para el reparto de flujos son de interés únicamente
cuando el propio flujo de calor es un dato del problema, por lo que el análisis
presentado se centró en los otros dos aspectos.
En relación a las correlaciones para el flujo total de calor, pueden distinguir-
se dos aproximaciones básicas: la superposición de los efectos de la convec-
ción y la ebullición, y la descripción separada del proceso global para distin-
tos regı́menes de flujo evaporativo. Los métodos basados en la superposición
presentan la ventaja de que pueden plantearse en términos de correcciones a
correlaciones más o menos bien establecidas: una corrección a la convección
pura (factor de mejora) para tener en cuenta el efecto de la presencia de las
burbujas, y una corrección a la ebullición en piscina para dar cuenta del efecto
del flujo sobre la formación y evolución de las burbujas (factor de supresión).
De hecho, si bien ambas ideas han tenido aplicación en el caso de los motores,
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los métodos de superposición son claramente predominantes, al menos en las
aproximaciones globales al problema. Los métodos de descripción separada se
prestan más a su inclusión en modelos computacionales, pero en general se
prefieren otras aproximaciones que se comentarán más adelante. En cualquier
caso, cualquiera de estos enfoques es esencialmente empı́rico.
Con respecto a los modelos mecanicistas, existe en este caso un cierto consen-
so acerca de los ingredientes que deben considerarse en su desarrollo, si bien
existen ciertas diferencias en los detalles. En general, estos modelos tienen un
alcance predictivo limitado, ya que descansan en aproximaciones básicamente
fenomenológicas que requieren a su vez de información empı́rica. Sin embar-
go, son capaces de proporcionar información, siquiera aproximada, sobre los
tamaños tı́picos de las burbujas, y buena parte de los submodelos empleados
están en la base de una posible aproximación computacional al problema. Por
tanto, se consideró conveniente, para disponer de criterios adicionales de eva-
luación del trabajo experimental previsto, realizar el ejercicio de desarrollar
uno de estos modelos, lo que además, como se comentará más adelante, per-
mitió confirmar la interpretación del factor de supresión en términos de las
caracterı́sticas del desprendimiento de las burbujas.
Una vez identificados los aspectos básicos del problema y las aproximaciones
más relevantes al mismo, se planteó el diseño y la construcción de una instalación
experimental que permitiera el análisis de los procesos básicos en condiciones lo
más próximas posibles a las condiciones de flujos de fluido y temperaturas que exis-
ten en las galerı́as de refrigeración de un motor, pero con un buen control de todas
las variables y suficiente accesibilidad a la medida (posibilidad de medir flujos de
calor y de constatar visualmente la aparición del fenómeno de la ebullición) y sin las
dificultades inherentes a la complejidad geométrica de una culata real. En esta insta-
lación se realizaron medidas en un intervalo suficientemente amplio y representativo
de temperaturas de entrada del refrigerante, temperaturas de pared y velocidades del
flujo, con especial atención a las velocidades más bajas, para las que la información
experimental disponible es escasa.
Para poder analizar los resultados, se desarrolló una primera correlación de refe-
rencia, basada en el modelo de superposición de Chen con algunas aportaciones en lo
que respecta al factor de mejora, y se implementó asimismo una correlación del tipo
Gungor-Winterton como criterio adicional. Las principales conclusiones alcanzadas
como resultado del análisis realizado fueron las siguientes:
Los resultados experimentales se describen, en general, de forma adecuada me-
diante la primera correlación de referencia, mientras que los resultados arroja-
dos por la correlación auxiliar son considerablemente erráticos, tanto en los
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valores como en las tendencias. Este resultado viene a justificar la preferencia
de la mayorı́a de investigadores por la correlación de Chen, aunque no deja de
sorprender que una expresión obtenida para flujo saturado en conductos ver-
ticales describa un problema de flujo subenfriado en un conducto horizontal
mejor que una correlación expresamente desarrollada para flujo subenfriado
como la de Gungor-Winterton. Ello viene a confirmar la afirmación hecha an-
teriormente acerca de la dependencia de la validez de todas estas correlaciones
con las condiciones particulares en que han sido obtenidas, incluyendo el fluido
y el material de la superficie.
Aun siendo aceptables los resultados obtenidos, un análisis más detallado re-
veló que el acuerdo obtenido era mejor para temperaturas de pared por debajo
de los 135  C, mientras que para temperaturas mayores aparecı́an discrepan-
cias notables en los flujos de calor medidos y los predichos por la correlación,
sobre todo para el caso de la mayor temperatura de refrigerante considerada.
Tomando como hipótesis que el origen de las desviaciones observadas estaba
en la expresión utilizada para el factor de supresión, se realizó un análisis de
regresión que indicó una influencia significativa del número de Prandtl sobre el
factor de supresión. La incorporación en el modelo de una primera estimación
de esa influencia produjo una notable mejora en su acuerdo con los datos ex-
perimentales, lo que sugiere que un modelo aditivo modificado siguiendo esta
idea puede ser útil en la práctica. De hecho, la mejora obtenida es significativa
cuando el objetivo es predecir el flujo de calor, como es el caso en este trabajo,
ya que debido a la forma de la dependencia del flujo de calor con la temperatu-
ra de pared, los errores que se cometen al estimar la temperatura de pared para
un flujo dado quedan virtualmente dentro del error experimental.
En paralelo a los estudios sobre la predicción de flujos de calor que se acaban de
comentar, se empleó una cámara de alta velocidad para adquirir imágenes de las bur-
bujas desprendidas en algunas de las condiciones experimentales consideradas, y se
caracterizó la microestructura de la superficie de calentamiento, con el fin de compro-
bar la plausibilidad de los resultados y analizar la eventual relación entre las carac-
terı́sticas de la superficie y la distribución resultante de los tamaños de burbuja. Estos
resultados experimentales fueron analizados sobre la base del modelo mecanicista
de formación y evolución de burbujas desarrollado en el capı́tulo 2. Los principales
aspectos a comentar acerca de este estudio fueron los siguientes:
Como ya se ha comentado, un modelo como el desarrollado es extremada-
mente sensible a los valores elegidos para las constantes de crecimiento de las
burbujas. Dada la gran dispersión de los valores propuestos en la literatura, se
reveló necesario encontrar un procedimiento para estimar dichas constantes a
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partir de los datos experimentales disponibles. Esto no supone un inconvenien-
te serio si se dispone de medidas del radio de salida (al inicio del deslizamiento)
y del radio de desprendimiento, ya que entonces es posible en principio ajus-
tar ambas constantes. Sin embargo, la configuración experimental empleada
únicamente permitió determinar el radio de las burbujas una vez desprendidas;
este radio, a la vista de la evolución observada en burbujas individuales, puede
considerarse un estimador razonable del radio de desprendimiento, pero no se
disponı́a de dato alguno sobre el radio de salida, por lo que fue preciso hallar
una alternativa.
Dicha alternativa consistió en suponer que la relación entre los radio de salida
y de desprendimiento viene dada precisamente por el factor de supresión que
afecta al término evaporativo en la correlaciones basadas en la superposición.
Puesto que dicho factor habı́a sido objeto de estudio detallado en los trabajos
descritos en el capı́tulo 3, esta suposición permitió hacer uso de información
empı́rica relevante para el problema considerado, además de poseer el atracti-
vo adicional de establecer una relación entre las correlaciones empı́ricas y los
modelos mecanicistas. Con dicha hipótesis, fue posible cerrar las ecuaciones
del modelo y estimar el valor de las constantes de ajuste. Los resultados ob-
tenidos muestran un acuerdo aceptable con los radios promedio obtenidos de
las imágenes para distintos caudales y presiones del refrigerante, y distintas
temperaturas de pared, y exhiben tendencias consistentes cuando se cambian
dichas condiciones.
Finalmente, se estudió la posibilidad de complementar la imagen proporcio-
nada por el modelo con alguna estimación de la distribución de tamaños de
burbujas. La evaluación estadı́stica de los datos, realizada siguiendo las lı́neas
indicadas por otros trabajos, y asumiendo una función distribución de proba-
bilidad normal, mostró un coeficiente de correlación de 94%, pero quedando
un gran número de puntos experimentales fuera de la distribución. Como pare-
ce intuitivamente razonable que tal comportamiento pudiera estar relacionado
con el efecto del proceso de extrusión en las caracterı́sticas superficiales del
material del calentador, se analizó asimismo la distribución de tamaños de los
posibles sitios de nucleación a partir de la caracterización de la microestructura
de la superficie. Si bien el valor medio de esta distribución se mostró consisten-
te con los valores del diámetro de salida obtenidos del modelo, la distribución
misma (que resultó esencialmente una normal) no aportó ningún criterio adi-
cional para obtener una distribución más ajustada de los tamaños de burbujas.
Ello poner de manifiesto una vez más la complejidad del proceso, que hace
que la influencia de las caracterı́sticas de la superficie no se manifieste en un
resultado final que sólo admite una descripción estocástica.
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Aparte del interés en sı́ misma de la información obtenida de este trabajo experi-
mental en conducto simple, ya se ha comentado que un objetivo primordial de dicho
trabajo era disponer de datos fiables para la evaluación de modelos numéricos para
el cálculo del flujo y la transferencia de calor, en un caso libre de las complejida-
des geométricas de una culata real. Tras revisar el estado del conocimiento sobre el
modelado multidimensional de los sistemas de refrigeración, los dos modelos final-
mente considerados fueron un modelo de fluido equivalente y un modelo euleriano de
dos fluidos, ambos disponibles en el código comercial STAR-CCM+. Los modelos
de fluido equivalente son los que han recibido mayor atención en las aplicaciones a
refrigeración de motores, mientras que el uso de modelos de dos fluidos es sólo in-
cipiente en esta aplicación. Como resultado del trabajo realizado se pueden citar los
siguientes aspectos:
El tratamiento de la contribución de la ebullición requiere, en los dos modelos,
del ajuste de sendos parámetros empı́ricos, ajuste cuya calidad determina total-
mente la calidad de los resultados obtenidos. En el caso del modelo de fluido
equivalente, el parámetro a ajustar es una constante arbitraria de la correlación
de Rohsenow, que es la empleada en la implementación considerada. En el ca-
so, del modelo euleriano de dos fluidos, el parámetro de ajuste es la densidad
superficial de sitios de nucleación lo que, de entrada, resulta más atractivo si
se tiene en cuenta que, en definitiva, la cantidad de vapor generada y la trans-
ferencia de calor asociada depende del número de sitios de nucleación activos.
Ambos parámetros fueron obtenidos a partir de los datos experimentales des-
critos en el capı́tulo 3.
Con respecto al parámetro de ajuste del modelo de fluido equivalente, se obtu-
vo una variación considerable de su valor y, si bien se apreció una influencia
relativamente clara de la temperatura de entrada, no fue posible identificar nin-
guna influencia clara de la velocidad y de la temperatura de la superficie, lo que
supone un serio inconveniente para la calibración del modelo. Tras considerar
otras opciones propuestas en la literatura, se decidió emplear en cada caso el
valor obtenido de las medidas, con el fin de garantizar los mejores resultados
posibles y disponer ası́ de una referencia adecuada para evaluar los resultados
del modelo de dos fluidos.
Respecto de la densidad superficial de sitios de nucleación, se halló que la úni-
ca variable que tiene una influencia significativa sobre ella es la velocidad del
flujo. Los resultados obtenidos indican que el número de sitios activos de nu-
cleación disminuye con la velocidad, lo que fácilmente interpretable en térmi-
nos de la tendencia que presenta el factor de supresión con la velocidad, lo que
sugiere la posibilidad de ajustar el parámetro únicamente para un valor de la
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velocidad, y corregirlo para los otros si se dispone de información suficiente
sobre el factor de supresión (recuérdese que, además, se ha evidenciado en es-
te trabajo que el factor de supresión puede estimarse en términos de variable
puramente locales si se dispone de un modelo mecanicista ajustado para la for-
mación de las burbujas). Los valores obtenidos tienen, además, un orden de
magnitud consistente con la densidad de sitios de nucleación estimada para la
misma superficie a partir de su imagen topográfica.
Los resultados obtenidos indican que, si bien ambos modelos presentan una
concordancia aceptable con las medidas en términos de los flujos de calor pre-
dichos, el método de dos fluidos considerado proporciona una descripción más
completa del problema, proporcionando unas distribuciones de temperatura
más verosı́miles, y además con un número significativamente menor de ite-
raciones. Estos aspectos, junto con el hecho de que la calibración del modelo
es más robusta y está mejor fundamentada fı́sicamente, pueden ser de especial
importancia en la posible extensión del uso de los modelos de dos fluidos a
geometrı́as realistas de galerı́as de refrigeración. Debe tenerse en cuenta, sin
embargo, que este enfoque, tal como está implementado en el código emplea-
do, es válido con la suficiente garantı́a si la fracción global de vapor es inferior
al 1%, por lo que resulta necesario garantizar que la ebullición sólo se produce
en condiciones de flujo subenfriado.
Como consecuencia de lo anterior, se ha planteado la posibilidad de emplear
una metodologı́a de cálculo que hiciera uso de ambas aproximaciones compu-
tacionales en distintas fases del estudio: en una primera fase, se podrı́a emplear
un modelo de fluido equivalente para conseguir un diseño inicial del sistema de
refrigeración que mantuviera en todo momento las condiciones de flujo suben-
friado, mientras que en una segunda fase se utilizarı́a un modelo de dos fluidos
para refinar el diseño y obtener una mejor estimación de los flujos reales y de
su distribución espacial y temporal.
Como última etapa del trabajo previsto, se consideró una aplicación a geometrı́a real
de culata, sobre todo con el fin de explorar la aplicabilidad de los modelos compu-
tacionales al problema complejo del diseño y la evaluación de galerı́as de refrigera-
ción. En vista de la experiencia adquirida durante el trabajo sobre el conducto simple,
resultó evidente la necesidad de disponer de la mayor cantidad posible de datos expe-
rimentales, si bien no cabı́a esperar en este caso obtener una información con la cali-
dad y el detalle de la obtenida previamente. Asimismo, y de acuerdo con lo expresado
en el último punto, se restringió el análisis al caso de un modelo de fluido equivalen-
te, dada la imposibilidad a priori de garantizar, para las condiciones experimentales
consideradas, que toda la ebullición se diera en condiciones de subenfriamiento, por
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lo que el estudio quedó acotado a la primera fase de la metodologı́a propuesta. Los
principales resultados y conclusiones de las medidas realizadas en esta última parte
de trabajo pueden resumirse como sigue:
Se llevó a cabo una revisión sobre los criterios básicos a tener en cuenta en
el diseño de una culata, con especial atención a los problemas de tensiones
térmicas impuestos en ocasiones por el gran número de condicionantes a tener
en cuenta además de la propia refrigeración (lubricación, resistencia al auto-
encendido en motores de encendido provocado, etc.). En este aspecto, se puso
de manifiesto la importancia de una adecuada elección del material empleado
e incluso la aplicación selectiva de distintos materiales que, como se comenta
más adelante, tuvo una clara influencia sobre los resultados obtenidos.
Se procedió a modificar la instalación experimental para incluir la culata real
en lugar del conducto simple. La principal diferencia con aquel caso vino dad
por las limitaciones a la hora de determinar los flujos térmicos, ya que no es
posible en una geometrı́a tan compleja conseguir las condiciones necesarias
para una medida local de flujos de calor. Se optó, por tanto, por medir cuantas
temperaturas fue posible sin llevar a cabo acciones excesivamente intrusivas
y, en cualquier caso, evitando cualquier modificación en la geometrı́a de las
galerı́as. Asimismo, la inevitable falta de acceso óptico impidió constatar de
forma directa la existencia o no de evaporación.
Para solventar este último aspecto, y dada la importancia para el trabajo reali-
zado de disponer de alguna evidencia de la existencia de evaporación, se puso
a punto una técnica no invasiva basada en el análisis del espectro de vibra-
ción del bloque. En particular, se estudió la diferencia entre las vibraciones
adquiridas cuando el refrigerante y el aceite térmico empleado para calentar el
metal se encontraban a la misma temperatura (ruido de fondo debido al accio-
namiento de los dispositivos mecánicos) y las registradas con el metal a una
temperatura mayor que la de saturación. Los resultados pusieron en evidencia
la existencia de ebullición, con un patrón que disminuye en importancia y se
desplaza hacia frecuencias más altas al aumentar el caudal de refrigerante, lo
que es plenamente consistente con el comportamiento esperado.
Respecto de los resultados globales de variación de la temperatura del fluido a
su paso por la culata, se observó que su incremento disminuye monótonamente
al aumentar el caudal de refrigerante, por lo que el flujo de calor no aumenta de
forma monótona, sino que primero disminuye para después volver a aumentar,
cuando pesa más en el resultado el caudal que el salto de temperatura. Esto po-
ne de manifiesto un cambio de mecanismo de transferencia de calor, dominado
por la evaporación a caudales bajos y por la convección pura a caudales altos,
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de acuerdo con el efecto supresor del flujo sobre la evaporación, y en perfecta
concordancia con el diagnóstico obtenido a través del análisis de vibraciones.
Otro aspecto fundamental es la pérdida global de presión, cuya adecuada re-
producción es un requisito necesario para la fiabilidad de los resultados de
una simulación en presencia de ebullición. Los resultados obtenidos presenta-
ron una dependencia de tipo potencial con el caudal, resultando un exponente
próximo al correspondiente a un flujo turbulento totalmente desarrollado.
Respecto del trabajo computacional sobre geometrı́a real, que como se ha comentado
se restringió al uso de un modelo de fluido equivalente, los principales resultados y
conclusiones fueron los siguientes:
A pesar del incremento esperable en la carga computacional, y en virtud de
sus ventajas, se optó por realizar un cálculo conjugado, es decir, por resolver
simultáneamente el campo de flujo y temperatura en el refrigerante, la transfe-
rencia de calor por convección entre el fluido y las paredes de las galerı́as, y
la transferencia de calor por conducción en las partes sólidas. Cualquier apro-
ximación desacoplada al problema requiere, para tener un mı́nimo de fiabili-
dad, un exceso de información experimental detallada difı́cilmente accesible.
El coste computacional final fue de 96 horas de simulación por caso empleando
24 CPU.
Dadas las diferencias en la geometrı́a y la naturaleza de las superficies de in-
tercambio, no fue posible calibrar el modelo de acuerdo con los resultados
obtenidos en el conducto simple. Por ello, se optó por modificar ligeramente el
valor de la constante en la ecuación de Rohsenow con respecto a su valor por
defecto, con el fin de mejorar el acuerdo con los resultados experimentales.
Los valores finalmente empleados revelaron una cierta influencia del caudal de
refrigerante, pero en mucha menor medida que en el conducto simple.
La simulación realizada dio cuenta adecuadamente de la caı́da de presión a
través de la culata, con lo que en principio puede esperarse una descripción
correcta de la existencia de evaporación. Por lo que respecta a los valores de
la temperatura de salida, se obtuvieron errores absolutos pequeños, pero que
pueden conducir a errores porcentualmente no despreciables en el salto de
temperaturas. En cuanto a los valores para el flujo de calor removido por el
refrigerante se obtuvieron errores menores del 3%, errores que son totalmente
aceptables de cara a la validación de la simulación realizada, en vista de los
resultados hallados en la literatura.
Respecto de los resultados detallados de la simulación en términos de campos
de flujo y de temperatura, resultan de especial interés los resultados relativos
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a la fracción de vapor y a las temperaturas de las partes sólidas. En el primero
caso, los valores hallados indicaron lo acertado de haber limitado inicialmente
el trabajo al uso del modelo de fluido equivalente, ya que localmente se supera
el lı́mite aconsejado para la implementación particular del modelo de dos flui-
dos disponible en STAR-CCM+. En el segundo caso, se apreció una diferencia
significativa entre las temperaturas medidas y las simuladas en la zona próxi-
ma a los asientos de válvula, que puso de manifiesto la presencia de insertos
de una aleación distinta, y la importancia de emplear un valor adecuado de la
conductividad térmica para dichos insertos.
Como apreciación global, puede afirmarse que los resultados de la simulación
demuestran la capacidad del modelo de ebullición empleado para la evaluación
y el diseño de las galerı́as de refrigeración de un motor, con unos resultados
razonablemente exactos y un coste computacional asumible.
6.2. Trabajos futuros
A partir de los resultados obtenidos, y de acuerdo con las conclusiones obtenidas
del trabajo, se abren posibles nuevas vı́as de investigación de carácter cientı́fico y
tecnológico relacionadas con el flujo evaporativo y su papel en la refrigeración de
motores.
En cuanto a posibles trabajos de carácter más básico sobre el fenómeno del flujo
evaporativo, se pueden citar:
Una de las aportaciones del presente trabajo a nivel básico ha sido la identifi-
cación de una dependencia significativa del factor de supresión con el número
de Prandtl. Una extensión natural de dicha aportación serı́a la realización de
un plan experimental a propósito para explorar con mayor profundidad dicha
dependencia y establecer claramente su alcance y significación.
Otra aportación básica de relevancia ha sido la confirmación de la relación en-
tre el factor de supresión, la relación entre el diámetro de salida y el diámetro
de desprendimiento de las burbujas, y la densidad superficial de sitios de nu-
cleación activos. A este respecto, es razonable pensar en la explotación de esta
relación para mejorar las prestaciones, en el caso del conducto simple, de los
dos modelos computacionales empleados:
• En el caso del modelo de fluido equivalente, se podrı́a plantear la sustitu-
ción de la ecuación de Rohsenow por una correlación del tipo Chen como
la desarrollada en este trabajo, pero haciendo uso del modelo mecanicista
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asimismo desarrollado para estimar de forma local el factor de supresión.
Por supuesto, en una etapa intermedia se podrı́a considerar la expresión
del factor de supresión obtenida experimentalmente.
• En el caso del modelo euleriano de dos fluidos, y profundizando en una
idea que ya se ha sugerido más arriba, podrı́a estudiarse la viabilidad
de emplear el factor de supresión para determinar la dependencia de la
densidad superficial de sitios de nucleación activos con las condiciones
locales del flujo, proporcionando ası́ un procedimiento de calibración del
modelo mejor sustentado fı́sicamente.
Como trabajos futuros de carácter más aplicado, cabe considerar los siguientes:
La explotación de las capacidades recientemente incorporadas al código em-
pleado, que permiten un uso menos restringido de los modelos de dos fluidos,
para evaluar la calidad de sus resultados por comparación con los presentados
en la presente tesis.
La aplicación completa de la metodologı́a computacional propuesta, que reque-
rirı́a de la modificación paramétrica de la geometrı́a de las galerı́as con el fin de
hallar configuraciones en que el flujo evaporativo se dé siempre en condicio-
nes globales de subenfriamiento, siempre en el marco de un modelo de fluido
equivalente, y la posterior evaluación y refinamiento del diseño haciendo uso
de un modelo de dos fluidos.
La aplicación a geometrı́as reales de las eventuales mejoras identificadas en los
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Índice Bibliográfico 171
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